Методичні вказівки до практичних занять з кредитного модуля «Прикладна механіка» для студентів технічних напрямів підготовки by Данильченко, Ю. М. & Кірієнко, Олена Анатоліївна
МІНІСТЕРСТВО ОСВІТИ І НАУКИ УКРАЇНИ 
НАЦІОНАЛЬНИЙ ТЕХНІЧНИЙ УНІВЕРСИТЕТ УКРАЇНИ 
«КИЇВСЬКИЙ ПОЛІТЕХНІЧНИЙ ІНСТИТУТ» 
МЕТОДИЧІНІ ВКАЗІВКИ 
до практичних занять з кредитного модуля 
«ПРИКЛАДНА МЕХАНІКА» 
для студентів технічних напрямів підготовки 
Рекомендовано Вченою радою ММІ НТУУ «КПІ» 
 
Київ НТУУ «КПІ» 2016 
 2 
Методичні вказівки до практичних занять з кредитного модуля 
«Прикладна механіка» для студентів технічних напрямів підготовки 
/ Укладач Кірієнко О.А. – К.: НТУУ «КПІ», 2016. – 96 с. 
Рекомендовано Вченою радою ММІ НТУУ «КПІ» 
Протокол № 6 від «25» січня 2016 р. 
Навчально-методичне видання 
МЕТОДИЧНІ ВКАЗІВКИ 
ДО ПРАКТИЧНИХ ЗАНЯТЬ З КРЕДИТНОГО МОДУЛЯ 
«ПРИКЛАДНА МЕХАНІКА» 
для студентів технічних напрямів підготовки 
Укладач:              Кірієнко Олена Анатоліївна,  
 доцент, канд. техн. наук 
Рецензент:              Скуратовський А.К.,  
 доцент, канд. техн. наук 
Відповідальний редактор:       Данильченко Ю.М.,  
 проф., докт. техн. наук 
 3 
Мета даних методичних указівок – допомогти студентам 
технічних напрямів підготовки в роботі на практичних заняттях 
з курсу «Прикладна механіка» (ПМ), підготовці, виконанні 
та оформленні усіх видів навчальних робіт з курсу ПМ, а також 
поточних контрольних робіт і модульної контрольної роботи  
ВСТУП 
У навчальних планах спеціальностей інженерно-хімічного 
факультету “Прикладна механіка” (ПМ) відноситься до групи 
професійно-орієнтованих дисциплін. За своїм змістом вона стоїть 
на межі між циклами фундаментальних дисциплін і спеціальних 
інженерних дисциплін. По методах викладання курс ПМ базується 
на теоретичних основах дисциплін, що її забезпечують – 
математиці, фізиці, теоретичній механіці, нарисній геометрії, 
машинобудівному кресленні, технології конструкційних матеріалів, 
а за своїм цільовим призначенням готує студентів до вивчення 
дисциплін, що забезпечуються, тобто наступних професійно-
орієнтованих і спеціальних дисциплін , а також до розв’язування 
конкретних інженерних задач, що виникають при проектуванні схем 
механізмів і машин. 
Курс ПМ за своєю суттю є вступним у спеціальність 
майбутнього інженера і тому має інженерну спрямованість, у ньому 
широко застосовується сучасний математичний апарат і вивчаються 
практичні приклади розв’язання задач аналізу та синтезу механізмів, 
проектування вузлів машин, основні положенні опору матеріалів. 
Метою кредитного модуля «Прикладна механіка» є: 
 вивчення загальних методів структурного, кінематичного, 
динамічного аналізу та синтезу механізмів, у тому числі, 
із застосування ЕОМ; загальних методів розрахунків на міцність 
вузлів та деталей механізмів і машин; 
 прищеплення студентам навичок та вмінь застосування 
теоретичних положень і методів кредитного модуля ПМ при 
розв'язанні інженерних задач із дослідження, проектування, 
розрахунків схем, деталей та вузлів механізмів і машин; 
 набуття студентами навичок складання та оформлення 
конструкторської документації, що містить у собі проектування 
схем механізмів і машин; 
 прищеплення студентам вміння обґрунтовувати вибір 
оптимальних параметрів механізмів і машин шляхом 
порівняльного аналізу, в тому числі, із врахуванням 
економічних факторів. 
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Метою практичних занять із кредитного модуля 
«Прикладна механіка» є закріплення та поглиблення теоретичних 
знань, отриманих у процесі вивчення курсу, застосування 
теоретичних положень і методів кредитного модуля ПМ при 
розв’язанні конкретних інженерних задач. 
Згідно навчальної програми кредитного модуля ПМ практичні 
заняття в загальному об'ємі 18 годин передбачені в 2-му семестрі.  
.  Загальні методи визначення кінематичних і динамічних 
характеристик механізмів, машин і систем машин  
ПРАКТИЧНЕ ЗАНЯТТЯ 1 
ТЕМА ЗАНЯТТЯ. Короткі відомості з історії механіки. Основні види 
механізмів Основні поняття ТММ: машина, механізм, ланка, види 
ланок, кінематичні пари. Визначення класу кінематичних пар.  
1.1. Короткі відомості з історії механіки 
Теорія механізмів і машин (спочатку – Прикладна механіка) 
як наука сформувалася у   столітті, хоча її елементи були відомі 
ще з давніх часів. Наприклад, у кам'яному періоді були відомі 
механічні пастки для звірів, у храмах Стародавнього Єгипту існували 
механічні пристрої для відпуску святої води тощо. 
За часів Леонардо да Вінчі (1452-1519 р.р.) вже були відомі 
майже всі основні види механізмів. Він розробив проекти конструкцій 
механізмів ткацьких верстатів, друкарських і деревообробних 
машин, будівельних конструкцій, гідротехнічних споруд і літальних 
апаратів, перших в історії “механічної руки” і “механічної ноги”, 
їм зроблена успішна спроба експериментальним шляхом визначити 
коефіцієнт тертя. 
Свій розвиток механіка отримала у Франції (як прикладна 
наука): Амонтон, потім Кулон були дослідниками процесів тертя, 
авторами теорії тертя (“закони Кулона”). Видатний французький 
вчений, якобінець, політичний діяч Гаспар Монж (йому належить 
крилатий вислів “Креслення – мова інженера”) був засновником 
першої в історії політехнічної школи у Парижі, взагалі вищої 
технічної освіти у Франції; також він є одним із творців науки про 
машини, а також першої у світовій історії навчальної програми 
з механіки для студентів. 
Видатний математик і механік Леонард Ейлер (1707-
1783 р.р.), швейцарець за походженням, 30 років жив і працював 
у  Росії. Професор, потім дійсний член Петербурзької Академії наук, 
автор понад 850 наукових праць, він розв'язав ряд задач кінематики, 
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динаміки твердого тіла, дослідив коливання та стійкість пружних тіл, 
займався питаннями практичної механіки, наприклад, довів, 
що найкращими профілями зубців зубчастих коліс є евольвентні 
профілі. 
Значний внесок у розвиток прикладної механіки у   
столітті зробили такі вчені та винахідники як М.В.Ломоносов, який 
розробив конструкції машин для виробництва скла та випробовувань 
матеріалів; І.І. Повзунов – творець парової машини; І.П.Кулібін, який 
створив механізми протезів, годинника-автомата, “водохода”, 
“самокатки” – прообразів майбутніх автомобілів; 
Є.А. і М.Є. Черепанови – творці першого в Росії паровоза тощо. 
Із розвитком машинобудування як галузі промисловості 
наприкінці  , на початку   століття з'явилася необхідність 
у систематизації всього відомого про механізми; прикладна механіка 
як наука почала формуватися у Франції, Росії, Німеччині, Англії, 
причому тоді, в основному, розроблялися методи структурного, 
кінематичного та динамічного аналізу механізмів.  
Основоположником теорії механізмів і машин (як частини 
прикладної механіки) у Росії вважається П.Л.Чебишев (1821-
1894 р.р.), який опублікував 15 наукових праць зі структури 
та синтезу важільних механізмів, на основі розроблених методів він 
сконструював понад 40 нових механізмів, які здійснюють задану 
траєкторію (так звані “прямила Чебишева”). 
За кордоном у   столітті вчені Грасгоф (Німеччина), 
Сильвестр, Робертс (Англія) зробили свій внесок у вивчення 
та створення важільних механізмів, наприклад, механізмів 
пантографів для накреслювання траєкторій. 
У Росії значний внесок у розвиток механіки зробили такі вчені 
як І.А.Вишеградський (розробник теорії автоматичного 
регулювання); М.Є. Жуковський - “батько російської авіації”, 
(займався проблемами аеро- і гідродинаміки, теорії 
повітроплавання, прикладної механіки); М.П.Петров (автор 
гідродинамічної теорії змащування); В.П.Горячкин (дослідував 
та проектував сільськогосподарські машини). Л.В.Ассур (1878-1920 
р.р.) відкрив загальну закономірність у структурі багатоланкових 
плоских механізмів. Російські вчені О.П.Малишев, П.І.Сомов 
розробили структурну формулу просторових механізмів; 
М.І.Мерцалов є автором теорії розрахунку маховика. Перший ректор 
Київського політехнічного інституту В.Л.Кирпичов (1845-1913 р.р.) 
вперше в Росії почав викладати курс деталей машин, він є автором 
першого підручника “Деталі машин”. 
Основоположником сучасної школи з ТММ є академік 
І.І.Артоболевський, який написав багато праць зі структури, 
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кінематики, синтезу механізмів, динаміки машин і теорії машин-
автоматів, він є автором всесвітньо відомого підручника. Відомі вчені 
А.П.Безсонов, Вяч.А.Зінов'єв, М.І.Левитський, Н.Г.Бруєвич, 
Г.Г.Баранов є його учнями та послідовниками.  
Слід відмітити вагомий внесок і українських учених 
С.Н.Кожевникова, О.С.Кореняко, В.О.Гавриленко. В історію механіки 
назавжди вписані імена академіків О.Н.Крилова, О.О.Благонравова, 
М.М.Бєляєва, В.В.Добровольського, Л.Н.Решетова та багатьох 
інших.  
1.2. Основні види механізмів 
Усі механізми розділяються на дві великі групи: механізми 
з нижчими парами, які іноді називають важільними, та механізми 
з вищими парами. Ті й інші можуть бути плоскими та просторовими. 
Із механізмів із нижчими парами найбільш поширеними 
є шарнірно-важільні механізми (ШВМ), основною перевагою яких 
є можливість отримання заданого ходу механізму (це відстань між 
крайніми положеннями його вихідної ланки), завдяки чому 
ці механізми є основними механізмами як робочих машин, так 
і машин-двигунів. 
На рис. 1.1 наведені приклади ШВМ: кривошипно-повзунний 
(а), чотириланковий (б), кулісний (в). 
 
а. 
  
в. 
Рис. 1.1. Приклади шарнірно-важільних механізмів 
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Широке застосування отримали зубчасті механізми (рис. 1.2), 
які призначені для перетворення параметрів руху – частоти 
обертання (кутової швидкості) та відповідно крутного моменту. 
 
Рис. 1.2. Зубчасті механізми 
У зубчастих передачах 
розрізняють зовнішнє 
(рис. 1.2, а), внутрішнє 
(рис. 1.2, б) і рейкове 
зачеплення (рис. 1.2, в): 
ланка 1 – шестірня, 2 – 
колесо (або, як частковий 
випадок колеса, – рейка). 
У залежності від 
розташування осей коліс 
зубчасті передачі можуть 
бути з паралельними 
осями (циліндричні) 
(рис. 1.2, а, б), з осями, 
що перетинаються 
(конічні) (рис. 1.2, г) 
та з осями, що 
перехрещуються, або 
гіперболічні передачі, 
варіантами яких 
є гвинтові (рис. 1.2, д), 
черв'ячні (рис. 1.2, е) 
та гіпоїдні (рис. 1.2, ж) 
передачі [11]. 
У кулачкових механізмах - плоских (рис. 1.3, а...д) 
і просторових (рис. 1.3, е), які широко застосовуються у різних 
машинах, верстатах, приладах, вища кінематична пара утворена 
ланками, що називаються кулачок і штовхач (на рис. 1.3 ланки 1 
і 2). Замикання вищої кінематичної пари може бути силовим 
(наприклад, під дією власної сили тяжіння, як на рис. 1.3, а...г, або 
за допомогою пружини) та геометричним (рис. 1.3, д, е).  
Перевагою кулачкових механізмів є можливість отримання 
будь-якого закону руху вихідної ланки – штовхача, завдяки чому 
вони застосовуються як допоміжні механізми в машинах-автоматах 
і напівавтоматах. 
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а б. в. 
 
 
 
г. д. е. 
Рис. 1.3. Приклади кулачкових механізмів 
У фрикційному механізмі передача обертального руху 
здійснюється завдяки тертю між ланками, що утворюють вищу 
кінематичну пару. Простий фрикційний механізм (рис. 1.4, а) 
складається з двох обертових круглих циліндрів 1, 2 і стояка 3. 
Силове замикання вищої пари здійснюється пружинами 4. 
Мальтійський механізм (рис. 1.5) перетворює безперервне 
обертання вхідної ланки – кривошипа 1 в переривчасте 
(із зупинками) обертання вихідної ланки – хреста 2. Механізм має 
стояк 3 і вищу пару, яка утворена цівкою В  кривошипа та пазом 
хреста. 
Храповий механізм із ведучою собачкою 5 та стояком 4  
(рис. 1.6) служить для перетворення зворотно-обертального 
руху коромисла 1 з собачкою 2 у переривчастий обертальний рух 
(в одному напрямку) храпового колеса 3. Собачка 5 з пружиною 6 
не дає колесу обертатися у зворотній бік. Вища пара тут утворена 
собачкою та храповим колесом. Механізм може мати вхідну ланку 
і зі зворотно - поступальним рухом. 
Мальтійські та храпові механізми широко застосовуються 
у верстатах і приладах. 
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Рис. 1.4. Фрикційний 
механізм 
Рис. 1.5. 
Мальтійський 
механізм 
Рис. 1.6. Храповий 
механізм 
У наш час у пристроях приладів і систем керування все 
більшого поширення набувають так звані хвильові передачі 
з гнучкими ланками, (рис. 1.7), що дозволяють отримувати великі 
передаточні відношення, високу кінематичну точність і передавати 
механічний рух через герметичну стінку. 
На рис. 1.8 наведено найпростіший механізм із гнучкою 
ланкою, який на відміну від зубчастих і фрикційних механізмів може 
служити для передачі обертального руху від однієї ланки до іншої 
при значних відстанях між осями їхнього обертання. У залежності від 
типу гнучкої ланки цей механізм називається пасовою, канатною 
або ланцюговою передачею. 
 
 
Рис. 1.7. Хвильова передача Рис. 1.8. Механізм з гнучкою 
ланкою 
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1.3. Основні поняття ТММ (див. [4], с. 8-17) 
Машина – пристрій, який виконує механічний рух для 
перетворення енергії, матеріалів та інформації з метою заміни або 
полегшення фізичної чи розумової праці людини.  
Класифікація машин за І.І. Артоболевським наведена 
на рис.1.9. 
 
Рис. 1.9. Класифікація машин за І.І.Артоболевським 
Механізм – це система тіл, що призначена для 
перетворювання руху одного або кількох тіл у потрібні рухи інших 
тіл. Наприклад: шарнірно-важільний механізм у двигуні внутрішнього 
згоряння перетворює поступальний рух поршня в обертальний рух 
колінчастого валу. 
Деталь машини – це виріб, який виготовлено з одного 
матеріалу без застосування складальних операцій. Наприклад: вал, 
зубчасте колесо, кришка тощо. 
Ланка механізму – це деталь або сукупність деталей, які 
жорстко з'єднані між собою та входять у механізм як єдине ціле. 
Вхідна ланка – це ланка, якій надається рух, що підлягає 
перетворенню. 
Вихідна ланка – це ланка, яка здійснює рух, для виконання 
якого призначений механізм. 
Стояк – нерухома ланка механізму (у механізмі завжди один 
стояк).  
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Кривошип – це ланка, яка здійснює повний оберт навколо осі 
обертання. 
Коромисло – це ланка, яка здійснює неповний оберт або 
коливальний рух. 
Повзун – це ланка, яка здійснює поступальний рух. 
Шатун – це ланка, яка здійснює складний 
(плоскопаралельний рух). 
Ведуча ланка – ланка, для якої елементарна робота зовнішніх 
сил, що прикладені до неї, додатна. 
Ведена ланка – ланка, для якої елементарна робота зовнішніх 
сил, що прикладені до неї, від'ємна. 
Початкова ланка – це ланка, якій приписано узагальнену 
координату, що однозначно визначає положення механізму. 
Кінематична пара (КП) – це рухоме з'єднання двох ланок, які 
стикаються, що обмежує їх відносний рух. 
Елемент КП – сукупність поверхонь, ліній, точок, які належать 
ланкам, і які стикаються при їх відносному русі. 
За числом умов зв'язку КП діляться на 5 класів 
(за класифікацією І.І.Артоболевського).  
Номер класу відповідає числу умов зв'язку - тобто обмежень, 
що накладаються на відносний рух ланок (за І.І.Артоболевським). 
Число таких умов зв'язку: 
,6 HS   
де H – число степенів вільності ланки, що входить у кінематичну 
пару. 
Іноді застосовується класифікація за В.В.Добровольським – 
за числом степенів вільності Н . 
Кінематичні пари, у яких ланки стикаються між собою 
поверхнями або площинами, називаються нижчими. 
Кінематичні пари, у яких ланки стикаються між собою по лінії 
або в точці, називаються вищими. 
Нижчі кінематичні пари мають властивість оборотності 
руху. Вищі кінематичні пари такої властивості не мають. 
Властивість оборотності руху полягає в тому, 
що траєкторія відносного руху точки не залежить від того, з якою 
ланкою ця точка зв'язана. 
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1.4. Приклади визначення класу кінематичних пар 
Визначення класу кінематичних пар є матеріалом 
контрольної роботи №1 (див. [9], с. 4-5, 44-45) 
Примітка: Контрольна робота виконується на виданій викладачем 
картці, причому можливі рухи ланок позначаються на лицьовому боці, а усі 
розрахунки – на зворотному боці картки. У поточній контрольній роботі задано 
дві кінематичні пари. 
Завдання. Визначити клас даних кінематичних пар, а також – 
вищі або нижчі (рис. 1.10 і 1.11). 
 
Рис. 1.10. Визначення класу 
кінематичної пари 
Кінематична пара (КП) 
на рис. 1.10 має п'ять 
можливих рухів: три 
обертальних навколо осей 
zyx ,, ; два поступальних 
уздовж осей x  і z . 
Отже, число степенів 
вільності 5H , число умов 
зв'язку:  
1566  HS  
і дана КП є парою 1-го класу 
(п'ятирухома - за 
Добровольським), вища 
(елемент – точка). 
 
Рис. 1.11. Визначення класу 
кінематичної пари 
Пара на рис. 1.11 має 
три можливих рухи: два 
поступальних уздовж осей x  
і z  і один обертальний 
навколо осі y , отже, число 
степенів вільності 3H , 
число умов зв'язку: 
3366  HS  
і дана КП є парою 3-го класу  
(трирухома), нижча (елемент 
– площина, є властивість 
оборотності руху). 
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ПРАКТИЧНЕ ЗАНЯТТЯ 2 
ТЕМА ЗАНЯТТЯ. Структурний синтез механізмів. Визначення 
степеня рухомості плоского шарнірно-важільного механізму (ШВМ). 
Побудова структурної схеми, визначення класу ШВМ. 
2.1. Основні теоретичні положення  
(див. [4], с. 18-28) 
Задача структурного синтезу механізму полягає 
в проектуванні структурної схеми механізму, яка задовольняє задані 
умови: 
 число ланок; 
 число кінематичних пар відповідних класів; 
 степінь вільності (рухомості) механізму. 
Степінь рухомості механізму W  вказує на кількість двигунів, 
якими механізм приводиться до руху, або на кількість початкових 
ланок, або узагальнених координат.  
Для визначення степеня рухомості плоского механізму 
використовується структурна формула П.Л.Чебишева: 
4523 ppnW  , 
де n  - число рухомих ланок; 5p  - число кінематичних пар 5-го класу;  
4p  - число кінематичних пар 4-го класу. 
Для визначення степеня рухомості просторового механізму 
використовується структурна формула Сомова-Малишева: 
12345 23456 pppppnW  , 
де n  - число рухомих ланок; 5p , 4p , 3p , 2p , 1p  - число кінематичних 
пар відповідно 5-го…1-го класів. 
Структурна схема – це форма опису механізму, що містить 
інформацію про його структуру, тобто про кількість ланок і характер 
їх з'єднання. 
Група Ассура – це кінематичний ланцюг, який має нульову 
рухомість у разі приєднання його до стояка, і який не розпадається 
на більш прості групи. Структурна формула групи Ассура має 
вигляд: 
023 5  pnW . 
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Клас групи Ассура визначається числом сторін найбільш 
складного замкнутого контуру (виняток – група 2-го класу – немає 
замкнутого контуру).  
Порядок групи Ассура визначається числом вільних 
елементів, якими група приєднується до вихідного механізму. 
2.2. Приклад побудови структурної схеми механізму 
Завдання. Побудувати структурну схему шарнірно-важільного 
механізму, наведеного на рис. 2.1. Розбити її на групи Ассура, 
визначити їх клас і порядок. Скласти формулу будови та визначити 
клас механізму. 
 
Рис. 2.1. Кінематична схема шарнірно-важільного механізму 
1. Визначаємо степінь рухомості заданого ШВМ 
(див. рис. 2.1). Даний механізм – плоский, отже, за формулою 
Чебишева: 
4523 ppnW  , 
де n  - число рухомих ланок; 3n ; 5p  - число кінематичних пар 5-го 
класу; 45 p ; 4p  - число кінематичних пар 4-го класу; 04 p . Тоді: 
104233 W . Потрібен 1 двигун. 
2. Побудуємо структурну схему механізму. Для зручності 
побудови складаємо таблицю ланок і кінематичних пар, 
що їх утворюють (табл. 2.1). Поступальну пару 
5
 позначаємо 
позначкою «нескінченності» (поступальний рух – це частковий 
випадок обертального руху). 
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Таблиця 2.1. 
Ланки і кінематичні пари 
5  5  5  

5
 
0,1 1,2 2,3 3,0 
Структурну схему будуємо в наступній послідовності: 
 зображуємо стояк (за числом кінематичних елементів); 
 зображуємо ланки, які утворюють кінематичні пари 
зі стояком; 
 зображуємо решту ланок які утворюють замкнуті контури. 
Структурну схему представлено на рис. 2.2,а. 
 
Рис. 2.2. Структурна схема ШВМ (а), початковий 
механізм (б) і група Ассура (в) 
3. Розкладаємо структурну схему на групи Ассура, виділяючи 
початковий механізм (рис. 2.2, б) і групу Ассура (рис. 2.2,в), 
визначаємо її клас і порядок. 
4. Формула будови механізму має вигляд: 
   3,21,0 2 . Це механізм 2-го класу. 
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2.3. Приклади визначення степеня рухомості  
плоского механізму 
Визначення степеня рухомості плоского механізму 
є матеріалом контрольної роботи №2. 
Примітка: Контрольна робота виконується на картці, причому нумерація 
ланок і кінематичних пар здійснюється на лицьовому боці картки, а розрахунки – 
на зворотному. 
Завдання. Визначити степінь рухомості даного плоского 
механізму (рис. 2.3 і 2.4). 
 
Рис. 2.3.Визначення степеня 
рухомості плоского механізму 
У механізмі (рис. 2.3) число 
рухомих ланок 4n ; число КП  
5-го класу 55 p ; число КП  
4-го класу 14 p , отже, степінь 
рухомості механізму за формулою 
Чебишева: 
11524323 45  ppnW . 
Потрібен 1 двигун. 
 
 
Рис. 2.4.Визначення степеня 
рухомості плоского механізму 
У механізмі (рис. 2.4) число 
рухомих ланок 4n ; число КП 5-го 
класу 55 p ; число КП 4-го класу 
14 p , отже, степінь рухомості  
механізму за формулою 
Чебишева: 
11524323 45  ppnW . 
Потрібен 1 двигун. 
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2.4. Приклади визначення степеня рухомості  
просторового механізму 
Визначення степеня рухомості просторового механізму 
є матеріалом контрольної роботи №3. 
Примітка: Контрольна робота виконується на картці, причому нумерація 
ланок і кінематичних пар здійснюється на лицьовому боці картки, а розрахунки – 
на зворотному. 
Завдання. Визначити степінь рухомості даного просторового 
механізму маніпулятора (рис. 2.5 і 2.6). 
 
Рис. 2.5. Визначення степеня 
рухомості просторового 
механізму 
У механізмі на рис. 2.5 число 
рухомих ланок ;5n  число пар 5-
го класу 35 p ; число пар 4-го 
класу 24 p ; число пар 3-го класу 
03 p ; число пар 2-го класу 02 p ; 
число пар 1-го класу 01 p . 
Отже, за формулою  
Сомова - Mалишева: 
.72435562
3456
12
345


pp
pppnW
 
Потрібно 7 двигунів 
 
Рис. 2.6. Визначення степеня 
рухомості просторового 
механізму 
У механізмі на рис. 2.6 число 
рухомих ланок 6n ; число КП  
5-го класу 45 p ; 4-го класу 24 p ; 
решта 0123  ppp . 
Отже, за формулою  
Сомова - Mалишева: 
.8000244566
23456 12345

 pppppnW
 
Потрібно 8 двигунів. 
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ПРАКТИЧНЕ ЗАНЯТТЯ 3 
ТЕМА ЗАНЯТТЯ. Кінематичний аналіз механізмів. Побудова планів 
положень, швидкостей та прискорень шарнірно-важільного 
механізму (ШВМ). 
3.1.Побудова планів положень. Метод «засічок» 
3.1.1. Основні теоретичні положення 
План положень – це зображення кінематичної схеми 
механізму, що відповідає певному положенню його початкової 
ланки. За початкову ланку, зазвичай, приймають кривошип 
(рис. 3.1, а) або повзун (рис. 3.1, б)  
Закон руху початкової ланки – функція положення. 
 
а. 
 
 
б. 
Рис. 3.1. Початкові ланки 
Положення решти ланок визначають “методом засічок”, який 
побудовано на тому положенні ТММ, що всі ланки є абсолютно 
жорсткими та не змінюють своїх розмірів. 
Отже, знаючи траєкторії точок ланок механізму, можна 
визначити положення будь-якої точки ланки у будь-який момент часу 
“засічкою”, тобто розхилом циркуля на певну довжину ланки.  
3.1.2. Порядок побудови планів положень (див. рис. 3.2) 
1. Вибираємо масштаб плану положень, lμ [м/мм], наприклад,. 
м/ммl 002,0μ  . 
2. Проводимо траєкторії точок, наприклад, А  (коло), В  (пряма), 
тощо, знаючи довжини ланок АО1 , АВ . 
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3. Знаходимо “крайні” положення механізму. Як правило, їх два. 
При цьому кривошип АО1  і шатун АВ  або витягуються в одну 
пряму, або шатун АВ  накладається на кривошип АО1 . Отже, 
“засічками” довжиною ланок ( АО1 + АВ ), потім ( АВ - АО1 ) 
знаходимо на відповідній траєкторії точки В  (на прямій).  
4. Із двох “крайніх” положень механізму за “початок робочого ходу” 
приймаємо те, з якого рух повзуна В  починається проти 
заданого напрямку сили корисного опору FКО. 
5. Усім точкам “початку робочого ходу” надається індекс “0”, 
а “кінцю робочого ходу” – відповідно “0' ”. 
6. Відстань між “крайніми” положеннями вихідної ланки (наприклад, 
повзуна В ) називається ходом механізму (Н ) - це головна 
характеристика шарнірно-важільних механізмів. 
7. Починаючи з точки 0А , ділимо коло кривошипа на задане число 
рівних частин (наприклад, 12), точки розподілу нумеруємо 1....12 
у напрямку обертання кривошипа. 
8. Положення решти точок механізму знаходимо “методом засічок”. 
9. Якщо необхідно побудувати траєкторію точки, яка лежить 
на ланці (наприклад, точка S  у середині шатуна AB ), то в усіх 
положеннях механізму знаходимо на цій ланці точку S  
і з'єднуємо всі ці точки плавною кривою. Така крива називається 
“шатунною кривою”. Характеризує важливі властивості 
механізму. 
Рис. 3.2. Побудова планів положень шарнірно-важільного 
механізму 
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3.2.Побудова планів швидкостей 
3.2.1. Основні теоретичні положення 
План швидкостей – геометрична фігура, на якій з однієї точки 
(полюса) виходять променями вектори абсолютних швидкостей 
точок ланок. 
Властивості плану швидкостей 
1. Абсолютні швидкості проходять через полюс плану 
та спрямовані від полюса. 
2. Відносні швидкості через полюс плану не проходять. 
3. Кінці векторів абсолютних швидкостей точок ланки утворюють 
фігуру, подібну до фігури ланки, і повернуті відносно неї 
на кут /2. 
4. Полюс плану є зображуючою точкою миттєвого центра 
швидкостей ланки. 
5. План швидкостей будується на основі розв'язання векторного 
рівняння: 
rea vvv  , 
де av  - абсолютна швидкість точки; ev  - переносна швидкість точки; 
rv  - відносна швидкість точки. 
Кінематичному аналізу механізму (КАМ) завжди передує 
структурний (див. практичне заняття 2). 
3.2.2. Приклад побудови планів швидкостей механізму 
(див. рис. 3.3) 
Плани швидкостей будуються за формулою будови, 
починаючи з початкового механізму. 
Примітка: Плани швидкостей будуються за завданням для всіх 
положень механізму, починаючи з нульового.  
3.2.2.1. Початковий механізм 
1. Визначаємо швидкість т. А1 кривошипа, м/с: 
AOA lV
11
1 , 
де 1 - кутова швидкість кривошипа, с-1 ;  
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AOl 1
 - довжина кривошипа, м. 
.
30
1
1
АОn
  
де АОn 1  - частота обертання кривошипа, хв
-1 (за завданням). 
2. Задаємося масштабним коефіцієнтом плану швидкостей 
V , мс
-1/мм: 
1
1
pa
VA
V  ,  
де 1pa  - відрізок на плані, мм. 
Примітка: 1pa приймається в межах 50...90 мм таким чином, щоб між 
значеннями 
1A
V  і 1pa  була кратність, як у стандартах ЄСКД (тобто 1, 2, 2.5, 4, 
 
Рис. 3.3. Кінематичний аналіз механізмів методом планів 
швидкостей та прискорень 
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5 тощо). Рекомендуються масштаби 005,0;02,0;01,0V  мс
1/мм тощо. Такі 
масштаби є зручними для користування.  
Із довільного полюса p  проводимо вектор 1pa  
перпендикулярно до кривошипа AO1  в бік 1 . 
3.2.2.2. Група 2-3 
1. Швидкість 
21 AA
VV  , тому що ланки 1 і 2 зв’язані 
обертальною парою. Біля т. 1a  ставимо т. 2a . 
Ланки 2 і 3 також зв’язані обертальною парою, тому 
32 BB
VV  . 
2. Для визначення швидкості т. В  складаємо два векторних 
рівняння, тому що т. В  належить двом ланкам: 






2
2
3232
222
OBOBB
ABAB
VVVV
VVV
, 
де швидкість 
22AB
V  перпендикулярна до ланки АВ ; 
2O
V = 0, 
т.щ. це стояк; 
23OB
V  паралельна вісі руху повзуна В  
(в поступальному русі). 
3. Із т. 2a  проводимо пряму, перпендикулярну до ланки AB , 
а з полюса p  - пряму, паралельну вісі руху повзуна В , в даному 
прикладі, горизонтальну. 
На перетині отримуємо т. 3,2b . Тоді швидкість т. В : 
  VB pbV  3,23,2 . 
4. Швидкість центру мас шатуна 2S  знаходимо за подібністю 
(як точка лежить на ланці, так вона знаходиться і на плані 
швидкостей). Остаточно: 
  VS psV  22 .  
  VBS pbVV  333 . 
Примітка: У залежності від запланованого у навчальній робочій 
програмі число планів швидкостей на різних факультетах може бути різним, 
наприклад, три або дванадцять. 
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3.3. Побудова планів прискорень 
(див. рис. 3.3) 
3.3.1. Основні теоретичні положення 
План прискорень – геометрична фігура, на якій з однієї точки 
(полюса) виходять променями вектори абсолютних прискорень 
точок ланок. 
Властивості планів прискорень 
1. Абсолютні прискорення проходять через полюс плану 
та спрямовані від полюса. 
2. Відносні прискорення через полюс плану не проходять. 
3. Кінці векторів абсолютних прискорень точок ланки 
утворюють фігуру, подібну до фігури ланки, і повернуті відносно неї 
на кут  , де 
2
tg


  у бік кутового прискорення  . 
4. Полюс плану прискорень є зображуючою точкою 
миттєвого центра прискорень. 
5. При побудові планів прискорень застосовується векторне 
рівняння: 
Knea aaaaa   , 
де aa  - абсолютне прискорення точки; ea  - переносне прискорення; 
ra  - релятивне (відносне) прискорення; na  - нормальне 
(доцентрове) прискорення; a  - тангенціальне (дотичне) 
прискорення; Ka  - прискорення Коріоліса. 
Примітка: Нормальне прискорення na  паралельне ланці; 
тангенціальне a  – перпендикулярне до ланки; прискорення Коріоліса Ka  
виникає тоді, коли є приростання радіуса-вектора або коли переносний рух – 
обертальний, а відносний – поступальний. 
3.3.2.Приклад побудови планів прискорень механізму 
(див. рис. 3.3) 
Плани прискорень будуються за формулою будови, 
починаючи з початкового механізму. 
Плани прискорень будуються для нульового та заданого 
(робочого) положень механізму. 
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3.3.2.1. Початковий механізм 
1. Визначаємо прискорення т. 1А  кривошипа, м/с
2: 
K
OAOA
n
OAOOA aaaaa 111111111 
 , 
де 0
1
Oa , т.щ. це точка стояка; 011 
K
OAa , т.щ. constlAO 1 ; 
n
OAa 11  - 
нормальне прискорення, паралельне кривошипу 1AO ; 

11OA
a  - 
тангенціальне прискорення, перпендикулярне до кривошипа 1AO . 
111
2
1 AO
n
OA la  , м/с
2; 
111 1 AOOA
la  , м/с2, 
де 1  - кутова швидкість кривошипа, с
-1; 1  - кутове прискорення 
кривошипа, с-2. 
Примітка: У першому наближенні вважаємо, що 0
11
 OAa , тому що 
01  , const1 . 
2. Приймаємо масштаб плану прискорень, мс-2/мм: 
1
11
а
a n OA
a

 ,  
де 1а  - відрізок на плані прискорень, мм.  
Примітка: рекомендується прийняти 1а  від 50 до 90 мм, усі поради 
щодо вибору a  такі ж, як при виборі V . Рекомендуються масштаби 
05,0;2,0;1,0a  мс
-2/мм тощо. 
3. Із довільного полюса   проводимо відрізок 1а  
паралельно кривошипу 1AO  в напрямку від т. 1A  до т. 1O , ставимо 
т. 1а . 
 25 
3.3.2.2. Група 2-3 
1. Прискорення 
12 AA
aa  , т.щ. ланки 1 і 2 зв'язані 
обертальною парою. Біля т. 1a  ставимо т. 2a . Ланки 2 і 3 також 
зв'язані обертальною парою, тому прискорення 
32 BB
aa  . 
2. Для визначення прискорення т. В  складаємо два 
векторних рівняння, т.щ. т. В  належить двом ланкам: 
,
22 3233232
22222222









K
OBOB
n
OBOBB
K
ABAB
n
ABAB
aaaaaa
aaaaa
 
де n ABa 22  паралельне ланці ВА ; 

22AB
a  - перпендикулярне до ланки 
ВА ; 0
22
K ABa , т.щ. ;constlBA   02 Oa  (стояк); 023 
n
OBa , т.щ. при 
поступальному русі радіус-вектор ланки (повзуна) дорівнює 
нескінченності; 0
23
K OBa , т.щ. при поступальному русі 02 О  
(стояк); 
23OB
a  паралельне вісі руху повзуна (у даному випадку – 
горизонтальній). 
3. Визначаємо нормальну складову n ABa 22 , м/с
2: 
 
  l
V
BA
ABn
AB BA
ba
l
V
a



2
22
2
22
22
, 
де ( 22ba ) – відрізок з плану швидкостей, мм; V  - масштаб плану 
швидкостей, мм
мс 1 ; BAl  - довжина ланки BA , м. 
Примітка: Значення n ABa 22  визначається окремо для кожного 
положення механізму.  
4. У масштабі a , мм: 
a
n
ABa
na

 22
2 . 
Примітка: Значення na2  визначається окремо для кожного положення 
механізму (нульового і заданого робочого). 
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5. Із т. 2,1a  проводимо пряму, паралельну ланці ВА  
в напрямку від т. B  до т. А , відкладаємо відрізок na2 , ставимо т. n , 
встановлюємо перпендикуляр; із полюса   проводимо пряму, 
паралельну вісі руху повзуна В . 
На перетині отримуємо т. 3,2b . Тоді прискорення т. B : 
  aB ba  3,23,2 . 
6. Прискорення центрів мас ланок S  знаходимо за подібністю 
(як точка лежить на ланці, так вона знаходиться і на плані 
прискорень). Остаточно: 
  aS sa  22 . 
  aBS baa  333 . 
3.4. Визначення кутових швидкості та прискорення 
за планами швидкостей і прискорення 
(див. [9], с. 11-12, 50-52) 
Визначення кутових швидкостей та прискорень за планами 
швидкостей та прискорень є матеріалом контрольної роботи №4. 
Завдання. Визначити величини та напрямки кутової швидкості 
2  і кутового прискорення 2  шатуна ВС даного механізму 
(рис. 3.4.). Масштабні коефіцієнти: мммl /04,0 ; мммсv /1,0
1 ; 
мммса /2,0
2 . 
Примітка: Контрольна робота виконується на виданій викладачем 
картці, причому на лицевому боці на планах показуються усі вектори 
швидкостей та прискорень, а на зворотному боці – виконуються усі розрахунки. 
Відрізки міряються лінійкою безпосередньо по картці. 
1. Визначаємо кутову швидкість: 
 
 
./1
04,050
1,020
2 срадBC
bc
l
v
l
v
CB
CB 





  
Для визначення напрямку 2  вектор CBv  (рис. 3.4, б) 
переносимо на план механізму в т. С  (вона є першою в індексі 
при v ). 
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Поворот вектора CBv  відносно т. В  за годинниковою 
стрілкою (рис. 3.4, а), отже, вектор 2  перпендикулярний 
до площини креслення і «входить» у площину (позначка ). 
 
Рис. 3.4. Визначення кутової швидкості та прискорення ланки ВС 
а. – план положень, б. – план швидкостей; в. – план 
прискорень 
2. Визначаємо кутове прискорення: 
 
 
2
2 /2,104,050
2,012
срад
BC
nc
l
a
l
a
CB
CB 







. 
Для визначення напрямку 2  вектор 

CBa  (рис. 3.4, в) 
переносимо на план механізму в т. С  (вона є першою в індексі 
при a ). Поворот вектора CBa  відносно т. В  проти годинникової 
стрілки (рис. 3.4, а) отже, вектор 2  перпендикулярний до площини 
креслення і «виходить» з площини (позначка ). 
ПРАКТИЧНЕ ЗАНЯТТЯ 4 
ТЕМА ЗАНЯТТЯ. Кінетостатичний аналіз механізмів. Силовий 
розрахунок групи Ассура 2-го класу. Силовий розрахунок початкової 
ланки ШВМ. 
4.1. Основні теоретичні положення 
Задачі кінетостатичного аналізу – це визначення реакцій 
(тисків) у кінематичних парах механізму з урахуванням сил інерції, 
а також зрівноважувальної сили або зрівноважувального моменту, 
які прикладені до початкової ланки. При цьому аналізі відомі: 
 кінематична схема механізму (КСМ); 
 масові характеристики ланок (маси, моменти інерції, 
положення центрів мас); 
 зовнішні сили, що діють на ланки механізму; 
 закон руху початкової ланки. 
Принцип кінетостатики полягає в тому, що в число 
зовнішніх сил, що діють на ланки механізму, запроваджують сили 
інерції, які є фіктивними для самої ланки, але реальними для 
її зв'язків.  
Принцип кінетостатики ґрунтується на відомому положенні 
Д'Аламбера, згідно з яким система сил, до якої уведені сили інерції, 
вважається рівноважною, і для неї придатні рівняння статики. 
4.1.1. Урахування сил інерції при різних видах руху ланок 
 При плоскопаралельному русі ланок (див. рис. 4.1) 
ураховується головний вектор   aSi smamF   і головний 
момент сил інерції  Si IM , які у свою чергу замінюються 
результуючою силою інерції iF , плече якої відносно центра мас: 
S
S
i
i
i am
I
F
M
h

  або в масштабі: 
l
i
i
h
z

 , 
де m  - маса ланки, кг;   aS sa   - прискорення центра мас ланки, 
м/с2; SI  - момент інерції, кгм
2;   - кутове прискорення ланки, с-2;  
 
  l
a
CB
CB
CB
nc
l
a




, 
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де CBa  - тангенціальне прискорення, м/с
2; CBl  - довжина ланки, м. 
Із центра мас ланки S  проводимо коло радіусом iz , 
результуюча сила iF  прикладається по дотичній до цього кола, 
паралельно та протилежно (s), і утворює момент проти . 
Рис. 4.1. Урахування сил інерції при плоскопаралельному русі 
ланки 
 При поступальному русі ланки враховується тільки головний 
вектор сил інерції   aSi smamF  , а головний момент сил 
інерції 0 Si IM , т. щ. 0  (див. рис. 4.2). 
 При обертальному русі навколо центральної осі 
враховується тільки головний момент сил інерції  Si IM , 
а головний вектор сил інерції 0 Si amF , т. щ. 0Sa  
(див. рис. 4.3). 
У кінематичному ланцюгу з нижчими парами ланка 
з прикладеними до неї силами є статично невизначеною 
системою.  
Отже, і механізм із нижчими парами є статично 
невизначеною системою. 
Для визначення реакцій у кінематичних парах механізму його 
треба розділити на групи Ассура і для цих груп обчислювати 
невідомі реакції. 
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Рис. 4.2. Урахування сил 
інерції при поступальному 
русі ланки 
Рис.4.3. Урахування сил інерції 
при обертальному русі навколо 
центральної осі 
4.2. Приклад силового розрахунку груп Ассура 
Завдання. Визначити реакції в кінематичних парах групи 
Ассура 2-3 шарнірно-важільного механізму, наведеного на рис. 4.4.  
Відомі:  
 кінематична схема механізму;  
 його плани положень і прискорень;  
 масові характеристики ланок (маси, моменти інерції);  
 зовнішні сили, що діють на ланки. 
Силовий аналіз проводиться за формулою будови механізму, 
починаючи з останньої групи Ассура (див. заняття 1). 
4.2.1. Визначення зовнішніх сил, що діють на ланки групи 2-3 
1. Сила корисного опору КОF  задається завданням 
на проектування графіком  SFF КОКО   (або індикаторною діаграмою 
– для насоса, компресора тощо). Визначивши значення КОF  для 
заданого робочого положення, прикладаємо вектор КОF  у точці В  
повзуна проти вектора швидкості  3pb .  
2. Сили тяжіння ланок механізму, Н:  
 для шатуна 2: gmG 22  ; 
 для повзуна 3: gmG 33  , 
де 2/10 смg   - прискорення вільного падіння;  
2m , 3m  - маси ланок, кг (задані або розраховуються): 
Сили тяжіння прикладені в центрах мас ланок S  
(див. рис. 4.4). 
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4.2.2. Визначення сил інерції ланок групи 2-3 
1. Визначаємо силу інерції 
2i
F , Н, і момент сил інерції 
2i
М , Нм, 
шатуна 2: 
  aSi smamF  222 22 , 
де 
2S
a  - прискорення центра мас, м/с 2,  2s  - відрізок із плану 
прискорень, мм. 
222
 Si IM , 
де 
2S
I  - момент інерції, кгм2; 2  - кутове прискорення ланки, с
-2; 
 
  l
a
BA
AB
BA
bn
l
a




1
2
22 . 
Плече результуючої сили інерції, м: 
2
2
2
i
i
F
M
h   
або в масштабі l , мм:  
l
h
z

 22 . 
Із центра мас ланки ВА  проводимо коло радіусом 2z . 
Результуюча сила 
2i
F  прикладена по дотичній до цього кола 
паралельно та протилежно вектору  2s  та утворює момент 
проти 2  (напрям кутового прискорення 2  знайдений 
за методикою [4], стор. 41). 
2. Визначаємо силу інерції повзуна В  (поступальний рух): 
    aaSi bmsmamF  33333 33 , 
де 
3S
a =
3b
a , т. щ. точки 3S  і 3B  збігаються. Прикладена в т. B  
повзуна. 
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Рис. 4.4.Силовий розрахунок групи Ассура 2-3 шарнірно-важільного 
механізму 
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4.2.3. Визначення реакцій в кінематичних парах групи 2-3 
На групу діють наступні сили: 
 корисного опору КОF , Н, прикладена в точці B  повзуна; 
 сили тяжіння: 3G , Н; 2G , Н; прикладені в центрах мас ланок 
3S  і 2S ; 
 сили інерції: 
3i
F , Н; 
2i
F , Н. 
Для даної групи невідомими є: 
 реакція 12F  в шарнірі А  (за величиною та напрямком); 
 реакція 03F  в поступальній парі “повзун - стояк” 
(за величиною та напрямком, але відомо, що вона 
перпендикулярна до осі руху повзуна В ); 
 внутрішня реакція 3223 FF   в шарнірі В . 
1. Розкладаємо реакцію 12F  на нормальну та тангенціальну 
складові: 
 121212 FFF
n , 
де nF12  паралельна ланці ВА ; 

12F  - перпендикулярна до ланки ВА . 
2. Для визначення тангенціальної складової 12F  складаємо 
рівняння суми моментів усіх сил, що діють на ланку ВА , відносно 
т. В : 
   02 ВFM . 
  012212 2 
 BАFhFhG i . 
Плечі сил беремо безпосередньо з креслення в мм. 
Звідки: 
.
212
12
2
BА
hFhG
F
i
  
3. Для визначення решти невідомих реакцій складаємо 
загальне векторне рівняння рівноваги всієї групи 2-3 (невідомі 
реакції ставимо по кінцях рівняння): 
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0
12
23 12122303
  
F
n
iiКО FFFGFGFF , 
у відрізках: 
0 ikfiefdecdbcabka . 
4. Будуємо план сил групи 2-3, прийнявши масштаб плану сил 
F  [Н/мм], і складаємо всі сили за рівнянням рівноваги. Із т. a  
проводимо лінію, паралельну лінії дії реакції 03F  (в даному випадку – 
вертикальну), а з т. i  - пряму, паралельну лінії дії реакції nF12  (тобто 
паралельно ланці ВА ). На перетині отримуємо т. k . 
5. Визначаємо невідомі реакції, Н 
  FkaF 03 . 
З'єднуємо т. f  і k . Отримуємо реакцію   FfkF 12 . 
6. Для визначення невідомої внутрішньої реакції в шарнірі А  
складаємо векторне рівняння рівноваги однієї з ланок групи, 
наприклад, ланки 3 (повзуна В ): 
 .0
?
23303 3
 FFGFF iКО  
У відрізках: 
.0 dkcdbcabka  
З'єднуємо т. d  і т. k  на плані сил. Отримуємо реакцію  
  FdkF 23 . 3223 FF  . 
4.2.4. Силовий розрахунок початкової ланки 
У робочій машині (прес, дробарка, насос, завантажник, 
верстат, конвеєр тощо) роль кривошипа виконує останнє зубчасте 
колесо механізму приводу з закріпленим на ньому пальцем А .  
1. Для накреслювання зубчастого зачеплення заданої 
зубчастої пари треба визначити радіуси початкових кіл шестірні 
та колеса. 
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Зазвичай задаються такі вихідні дані: 
 вид зачеплення (нульове, рівнозміщене, нерівнозміщене); 
 модуль зачеплення m , мм; 
 число зубців iz  шестірні та колеса; 
 розташування даної зубчастої пари (горизонтальне, 
вертикальне, під кутом). 
2. Радіуси початкових кіл 
iw
r  (у залежності від виду 
зачеплення) розраховуються за формулами: 
2
i
iw
zm
rr
i
  - для нульового та рівнозміщеного зачеплень; 







z
y
rr iwi
2
1  - для нерівнозміщеного зачеплення,  
де ir  - радіус ділильного кола, мм. 
3. Зубчасте зачеплення останньої пари коліс приводу 
накреслюється в тому ж масштабі 



мм
м
l , що і план положень 
механізму та групи Ассура, із урахуванням розташування коліс. 
4. На колесо в центр 1О  переноситься з плану положень 
задане положення кривошипа – точка А . 
5. У полюсі P  по лінії зачеплення зубчастих коліс прикладена 
зрівноважувальна сила зрF . 
Зрівноважувальна сила – це сила, яку треба прикласти 
до початкової ланки, щоб вона рухалася за заданим законом. 
Лінія зачеплення проводиться через полюс P  під кутом 
зачеплення w  до дотичної tt  , проведеною до початкових кіл. 
Кут зачеплення 020w  - для нульового та рівнозміщеного 
зачеплень; 020w ; 
00 26...25w  - для нерівнозміщеного 
зачеплення. 
4.2.5. Приклад силового розрахунку початкової ланки 
Розглянемо приклад силового розрахунку початкової ланки 
в робочій машині (рис. 4.5). 
На початкову лану діють наступні сили: 
 сила тяжіння: gmG 11  , прикладена в центрі колеса 1О , 
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де 1m  - маса колеса, кг (задається або розраховується); 210 с
м
g  - 
прискорення вільного падіння; 
 у шарнірі А  прикладена сила 21F  (перенесена з плану сил 
групи 2-3 паралельно та протилежно силі 12F ); 
 у полюсі P  по лінії зачеплення прикладена 
зрівноважувальна сила зрF  таким чином, щоб утворювався момент 
проти моменту сили 21F . 
 
Рис. 4.5. Силовий розрахунок початкової ланки 
Для початкової ланки невідомими є: 
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 зрівноважувальна сила ?зрF  
 реакція в шарнірі 1O  ?01 F  
Зрівноважувальну силу зрF  визначаємо з рівняння суми 
моментів усіх сил, що діють на початкову ланку відносно 
т. 1O :   011  OFM : 
.0321  bзр rFhF  
Звідки:       
b
зр r
hF
F 321 ,  
де плечі 3h , br  беремо з креслення в мм. 
br  - радіус основного кола (перпендикуляр, опущений на лінію 
зачеплення). 
Для визначення реакції 01F  складаємо векторне рівняння 
рівноваги початкової ланки: 
 0
?
01121  FFGF зр . 
У відрізках:       0 mklmflkf . 
Примітка: Методика розрахунку маси колеса за його геометричними 
параметрами наведена нижче*. 
Будуємо план сил за рівнянням, прийнявши масштаб 



мм
H
F  
З'єднуємо т. m  і т. k , отримуємо реакцію:   FmkF 01 . Прикладаємо 
її в точку 1O . 
*Маса зубчастого колеса визначається наступним чином: 
вmm 3,11  , де вm  - маса вінця колеса, кг;  Sdm fв 2 , де 2fd - діаметр кола 
западин колеса, м; S  - площа поперечного перерізу колеса, м2;   - густина 
матеріалу колеса (наприклад, чавун); =7100 кг/м3; 23mbS  , де 2b  - ширина 
вінця колеса, мм; орієнтовно 402 b , мм; m  - модуль зачеплення, мм. Діаметр 
западин 
22
2 ff rd  , де 2fr  - радіус кола западин, мм, визначається 
з урахуванням виду зачеплення зубчастої пари:  2**22 xchmrr af  , 
де 2r - радіус ділильного кола колеса, мм; 2
2
2
mz
r  , де 2z  - число зубців 
колеса. 
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4.2.6. Приклад визначення зрівноважувальної сили методом 
«жорсткого важеля» Жуковського 
Теорема Жуковського про «жорсткий важіль» формулюється 
наступним чином: 
Якщо зрівноважену систему сил, що діють на ланки 
механізму, перенести в однойменні точки повернутого на 900 
плану швидкостей механізму, то сума моментів цих сил відносно 
полюса плану дорівнює нулю. 
Визначимо зрівноважувальну силу для шарнірно-важільного 
механізму, наведеного на рис. 3.3. 
Скористаємося вже побудованим для цього механізму планом 
швидкостей (рис. 3.3), а також визначеними зовнішніми силами 
та силами інерції (див. п. 4.2.2 і рис. 4.4.). 
На повернутий на 900 план швидкостей механізму переносимо 
в однойменні точки всі зовнішні сили та сили інерції, в т. 1а  
прикладаємо зрівноважувальну силу перпендикулярно до вектора 
 1pa  - див. рис. 4.6. 
Примітка: Напрям зрF   визначається напрямом найбільшої сили, 
що прикладена до цього важеля (тобто зрF   має утворювати момент, 
протилежний моменту цієї сили, в даному прикладі – результуючої 
 
3iКО
FF  ). 
Точки прикладання сили інерції 
2i
F  знаходимо за подібністю: 
AB
z
ab
x 22  , тоді 
 
AB
zab
x 22  . 
Усі відрізки беремо безпосередньо з креслення в мм. 
1. Згідно з теоремою Жуковського важіль знаходиться 
у рівновазі, якщо сума моментів усіх сил відносно полюса плану p  
дорівнює нулю. 
2. Складаємо рівняння суми моментів усіх сил відносно 
полюса p :   0 pFМ . 
     01/2123 23  paFhFhGpbFF зрiiКО . 
Звідки:      
  
 1
2123/ 23
pa
hFhGpbFF
F
iiКО
зр

 . 
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Рис. 4.6. Визначення зрівноважувальної сили  
методом «жорсткого важеля» Жуковського  
для механізму по рис. 3.3 
3. Зрівноважувальні сили, знайдені методом плану сил зрF  і 
методом Жуковського /зрF  не рівні, бо прикладені в різних точках: зрF  
в полюсі зачеплення p , а /зрF  - в точці А  кривошипа, тому треба 
порівнювати моменти цих сил. 
 lbзрbзрзр rFrFM  . 
AOзрзр lFM 1
//  . 
 %5%100
/



зр
зрзр
зр М
ММ
М . 
 40 
ПРАКТИЧНЕ ЗАНЯТТЯ 5 
ТЕМА ЗАНЯТТЯ. Синтез зубчастих зачеплень. Визначення 
передаточного відношення багатоланкового зубчастого механізму. 
Синтез планетарного редуктора за п'ятьма умовами синтезу. 
5.1. Основні поняття та задача синтезу 
Зубчасте зачеплення – це вища кінематична пара, яка 
утворена послідовно взаємодіючими елементами двох ланок. 
Зубчаста передача - це триланковий механізм, який складено 
з двох зубчастих коліс і стояка. 
Зубчасті передачі призначені для передачі руху з одночасною 
зміною кутової швидкості та відповідно обертового моменту. 
Рухомими ланками зубчастого механізму є зубчасті колеса, які 
утворюють зі стояком нижчу кінематичну пару, а між собою - вищу. 
Елементами цієї вищої кінематичної пари є бокові поверхні 
зубців. 
Лінія перетину бокових поверхонь зубців із площиною, 
перпендикулярною до осі обертання колеса, називається профілем 
зубця. 
Менше з двох коліс називається шестірнею, більше – 
колесом. 
За формою колеса бувають: круглі, конічні, еліптичні. 
Задача синтезу зубчастого зачеплення полягає 
в проектуванні елементів вищої кінематичної пари зубчастого 
зачеплення, тобто, профілів зубців, відповідно до заданих умов. 
Умовами синтезу є: 
 положення осей обертання (паралельні, пересічні, 
перехресні); 
 необхідне передаточне відношення; 
 якісні показники зачеплення (коефіцієнти перекриття, 
відносного ковзання, питомого тиску); 
 експлуатаційні умови (плавність і безшумність роботи 
передачі, міцність, довговічність тощо). 
Передаточне відношення - це відношення кутової швидкості 
ведучої ланки до кутової швидкості веденої ланки: 
2
1
12 

i . 
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5.2. Багатоланкові зубчасті механізми з нерухомими осями 
Механізми триланкових зубчастих передач, що складаються 
з двох зубчастих коліс і стояка мають невеликі передаточні 
відношення (до 4...5). 
Для отримання великих передаточних відношень (>5...10) 
застосовують так звані багатоланкові зубчасті механізми, які 
мають декілька послідовно з'єднаних коліс (пар коліс). 
Такі передачі називаються рядовим з'єднанням. 
Передаточне відношення рядового з'єднання може бути 
визначено аналітичним або графічним методами. 
Розглянемо рядове з'єднання, що складено з трьох послідовно 
з'єднаних пар коліс (рис. 5.1). 
 
Рис. 5.1. Кінематична схема рядового з'єднання 
61  ...  -  кутові швидкості зубчастих коліс 1...6; 
563412 P,P,P  - полюси зачеплення пар коліс 1-2, 3-4, 
5-6 відповідно 
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5.2.1. Аналітичний метод визначення передаточного відношення 
Нагадаємо, що передаточне відношення – це відношення 
кутової швидкості вхідного вала (ведучого колеса) до кутової 
швидкості вихідного вала (веденого колеса). 
Загальне передаточне відношення механізму на рис. 5.1: 
6
1
12 

i .  
У свою чергу передаточні відношення для кожної наведеної 
пари коліс: 
2
1
12 

i ; 
4
3
34 

i ; 
6
5
56 

i . 
Перемножимо передаточні відношення: 
16
6
1
6
5
4
3
2
1
563412 iiii 








 ,  
тому що 5432 ,  . 
Виражаємо передаточні відношення через число зубців коліс 
(ураховуємо зовнішні зачеплення коліс): 
.;;
5
6
56
3
4
34
1
2
12 z
z
i
z
z
i
z
z
i 
 
Отже, 
.
531
642
5
6
3
4
1
2
56341216 zzz
zzz
z
z
z
z
z
z
iiii 

















  
Для рядового з'єднання з числом коліс n : 
 
131
42
1 ...
...
1


n
nm
n zzz
zzz
i  
де m  - число тільки зовнішніх зачеплень. 
У деяких випадках застосовують рядові з'єднання з так 
званими паразитними колесами. Паразитними зубчастими 
колесами називаються колеса, які не впливають на величину 
передаточного відношення та застосовуються тільки для отримання 
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кутової швидкості потрібного знака, а також для передачі 
обертального руху між далеко віддаленими один від одного валами.  
Розглянемо приклад застосування паразитних коліс для 
зміни знака кутової швидкості (в цьому випадку число паразитних 
коліс має бути непарним (рис. 5.2). 
 
Рис. 5.2. Рядове з'єднання з паразитним колесом 
Передаточне відношення кожної пари коліс: 
2
1
12 

i ; 
3
2
23 

i . 
Перемножимо ці передаточні відношення: 
.13
3
1
3
2
2
1
2312 iii 






  
Виразимо передаточне відношення через числа зубців: 
2
3
23
1
2
12 ; z
z
i
z
z
i  .  
Отже:  
.
1
3
2
3
1
2
2312
3
1
13 z
z
z
z
z
z
iii 














  
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5.3. Планетарні зубчасті передачі 
Планетарні зубчасті передачі – це передачі, в яких є зубчасті 
колеса, що обертаються як навколо власної осі, так і навколо 
центральної осі. 
Такі колеса називаються сателітами. 
Важіль, на якому розташовані осі сателітів, називається 
водилом. 
Центральні зубчасті колеса називаються сонячними. 
Якщо одне з центральних коліс нерухоме, а інше – рухоме, 
то механізм називається власно планетарним. Якщо всі колеса 
рухомі, то механізм називається диференціальним. 
Редуктор – це зубчаста передача в корпусі, яка призначена 
для зниження кутової швидкості (частоти) та відповідно збільшення 
обертового моменту. 
Задача синтезу планетарного редуктора полягає 
у визначенні кількості зубців зубчастих коліс за п'ятьма умовами: 
 необхідного передаточного відношення; 
 співвісності; 
 збирання; 
 сусідства; 
 непідрізування (правильного зачеплення). 
На рис. 5.3 наведені кінематичні схеми найбільш поширених 
планетарних редукторів, а у табл. 5.1 – формули для 5 умов синтезу 
для цих типів редукторів. 
Загальна формула для умови 1 – необхідного передаточного 
відношення має вигляд: 
   H
n
n
H ii 11 1 , 
де  Hni1  - передаточне відношення в так званому “оберненому русі” 
(при зупиненому водилі). У дужках наведено номер нерухомого 
колеса. 
В основу виведення формул для різних типів редукторів 
покладено метод Вілліса (метод обернення руху), згідно з яким усім 
зубчастим колесам і водилу надається кутова швидкість, яка 
дорівнює за абсолютною величиною, але протилежна за напрямом 
кутовій швидкості водила  H , тоді водило вважається 
“зупиненим”, і передачу можна розглядати як звичайне рядове 
з'єднання з нерухомими осями коліс. 
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1 тип (Джеймса) 
(1зовнішнє, 1 внутрішнє 
зачеплення) 
2 тип (Девіда) 
(2 зовнішніх зачеплення) 
 
 
 
3 тип (Девіда) 
(1 зовнішнє, 1 внутрішнє 
зачеплення) 
4 тип (Девіда) 
(2 внутрішніх зачеплення) 
 
 
Рис. 5.3. Схеми планетарних редукторів 
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Таблиця 5.1.  
Формули для перевірки 5 умов синтезу планетарних 
редукторів 
1 тип (Джеймса) 2 тип (Девіда) 
 
1.  
1
33
1 1 z
z
i H  . 1. 
  .1
31
424
1 zz
zz
i H   
2. 2321 zzzz  . 2. 4321 wwww rrrr  . 
3. 
числоціле
якебудьC
K
zz

 31
 3. 
числоціле
якебудьC
zK
zz
K
z

2
314
 
4. 
21
*max 2
sin
zz
hz
K
ac







  . 4. 
21
*max 2
sin
zz
hz
K
ac







  . 
5. 
  8
;85;20,17
23
321


zz
zzz
. 5. 17min z . 
3 тип (Девіда) 4 тип (Девіда) 
1.  
31
424
1 1 zz
zz
i H  . 1. 
 
  .1
31
424
1 zz
zz
i H   
2. 3421 zzzz  . 2. 3421 zzzz  . 
3. 
числоціле
якебудьC
zK
zz
K
z

2
314
 3. 
числоціле
якебудьC
zK
zz
K
z

2
314
 
4. 
21
*max 2
sin
zz
hz
K
ac







   4. 
21
*max 2
sin
zz
hz
K
ac







  . 
5. 
.85
;20;17;17
4
321


z
zzz
 5. 
.85;20
;20;85
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

zz
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5.4. Приклад виконання контрольної роботи  
«Визначення кутової швидкості вихідної ланки 
багатоланкового зубчастого механізму» 
Завдання. Визначити кутову швидкість заданого 
багатоланкового зубчастого механізму, якщо кутова швидкість 
вхідного валу срад /1001  . Число зубців коліс наведено 
у табличці. 
 
 
1z  2z  3z  4z  5z  6z  
20 40 15 45 20 80 
Порядок розв'язання: 
1. Це багатоланковий зубчастий механізм. 
2. Вхідний вал – 1, вихідний – 6. 
3. Тип редуктора – 2-й (Девіда). 
4. Загальне передаточне відношення механізму: 
.561
6
1
16 iii H 

  
5. Передаточне відношення редуктора: 
.5
1520
4540
11
31
42
1 


zz
zz
i H  
6. Передаточне відношення відкритої зубчастої пари: 
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4
20
80
5
6
56  z
z
i . 
7. Загальне передаточне відношення: 
  .20451 Hi  
8. Остаточно, кутова швидкість вихідної ланки 6: 
./5
20
100
16
1
6 срадi




  
.  Основні положення розрахунків вузлів і деталей машин 
ПРАКТИЧНЕ ЗАНЯТТЯ 6 
ТЕМА ЗАНЯТТЯ. Розрахунки зубчастих коліс на контактну міцність. 
Вибір матеріалів для зубчастих коліс. Визначення основних 
геометричних параметрів зубчастих коліс. 
6.1. Вибір матеріалів для зубчастих коліс 
Матеріали для виготовлення зубчастих коліс вибирають 
у залежності від вимог, що висуваються до розмірів і маси передачі, 
а також у залежності від потужності, кутової швидкості та необхідної 
точності виготовлення коліс. 
У якості матеріалів для зубчастих коліс застосовують сталі, 
чавуни та пластмаси. 
Сталі. Основними матеріалами для зубчастих коліс є сталі, 
що термічно обробляються. У залежності від твердості стальні 
зубчасті колеса діляться на дві групи. 
Перша група – колеса з твердістю 350HB . Вони 
застосовуються в мало - та середньонавантажених передачах. 
Матеріалами для коліс цієї групи є вуглецеві сталі 35, 40, 45, 50, 
леговані сталі 40Х, 45Х, 40ХН тощо. 
Термічна обробка - поліпшення – здійснюється до нарізування 
зубців, що виключає необхідність шліфування. 
Колеса з твердістю 350HB  добре припрацьовуються 
та не схильні до крихкого руйнування. 
З метою вирівнювання довговічності зубців шестірні 
та колеса, прискорення їх припрацьовування та підвищення 
опірності заїданню твердість поверхонь зубців шестірні завжди 
призначається більш за твердість зубців колеса. 
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Для прямозубих коліс різниця середньої твердості шестірні 
та колеса має складати не менш ніж 20 одиниць за шкалою Бріннеля 
( HB ), для косозубих не менш ніж 50...70 HB . 
Сталь для заготовок може бути у вигляді прокату, поковок 
і сталевого литва. 
Друга група - колеса з твердістю 350HB (тоді твердість вже 
вимірюється за шкалою Роквелла: HB10  HRC1 ). Їх застосовують 
у важконавантажених передачах, а також у передачах, до яких 
висуваються підвищені вимоги по масі та розмірах. 
Чавуни. Застосовуються для виготовлення зубчастих коліс 
тихохідних відкритих передач. Переважно це чавуни СЧ18…СЧ35. 
Зубці чавунних коліс добре припрацьовуються, але мають знижену 
втому при згині. 
Пластмаси. Застосовуються у швидкохідних 
малонавантажених передачах для шестірень, які працюють у парі 
з металевими колесами. Пластмасові колеса відрізняються 
плавністю та безшумністю ходу. 
6.2. Сили в зубчастому зачепленні 
Сили, що діють у зубчастому зачепленні, зазвичай, 
прикладені в полюсі зачеплення Р (рис. 6.1). 
Нормальна сила nF , що виникає в полюсі P  та діє по лінії 
зачеплення, розкладається на колову tF  і радіальну rF  сили. 
Знаючи крутний момент 1M , Hм,  і діаметр шестірні 1d , м, 
можна знайти колову силу, Н: 
1
12
d
M
Ft   
а потім радіальну та нормальну сили: 
wtr FF  tg . 
w
tn FF


cos
. 
Такій розподіл сил є зручним для розрахунків зубців, валів 
і опор. Силами тертя в зачепленні нехтують. 
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Рис. 6.1. Сили в зачепленні 
6.3. Методика розрахунку зубчастих циліндричних передач 
(прямозубих і косозубих) 
Редуктор – зубчаста передача в корпусі, що призначена для 
зменшення кутової швидкості (частоти обертання) та відповідно 
збільшення крутного моменту.  
Розрахунок закритих зубчастих передач здійснюється з умови 
контактної міцності, а перевірка – на згинальну міцність. 
При розрахунках зубчастої передачі параметрам шестірні 
присвоюється індекс 1, а колеса – 2 (див. рис. 5.3 і 5.4). 
Вихідні дані: 
1. Потужність на валу шестірні 1P , кВт. 
2. Кутова швидкість ведучого вала (шестірні), 1 , рад/с. 
3. Передаточне відношення i  ( 2ii  ). 
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4. Крутний момент на валу шестірні 1Т , Нм. 
5. Умови роботи передачі: навантаження нереверсивне. 
6. Термін служби передачі t , год. (за завданням). 
Порядок розрахунку: 
1. Вибір матеріалу зубчастих коліс та режиму термообробки.  
За табл. 6.1 і 6.2, виходячи з вимог компактності та невеликої 
вартості редуктора, слід вибрати сталі для шестірні та колеса, 
призначити термообробку. Ураховувати при цьому, що з метою 
кращого припрацювання коліс, твердість матеріалу шестірні має 
бути більш ніж твердість матеріалу колеса на 20…30 од. за шкалою 
Бріннеля  HB  - для прямозубих коліс і на 30…50 од. за шкалою 
Бріннеля  HB  - для косозубих коліс.  
Таблиця 6.1. 
Поєднання марок матеріалів шестірні та колеса, 
що рекомендуються 
Шестірня Колесо Шестірня Колесо 
Сталь 35 Сталь 45 
Сталь 35Л Сталь 50 
Сталь 45Л 
Сталь 45 
Сталь 45 
Сталь 40Х 
Сталь 55 
Сталь 50 Сталь 35, 35Л Сталь 40ХН Сталь 40Х 
Сталь 55 Сталь 45 Сталь 50ХМ Сталь 40Х 
Сталь 40Х Сталь 50 
Сталь 35ХМ 
Сталь 55 
Сталь 35ХМ 
Сталь 45 
Примітка: Чим більше потужність редуктора, тим міцніше мають бути 
колеса; рекомендується для розрахунків приймати менші або середні значення 
з ряду твердості ( НВ ). 
Вибравши матеріали та термообробку, слід виписати усі 
механічні характеристики, а саме: в , т  і НВ . 
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Таблиця 6.2. 
Механічні характеристики сталей для виготовлення  
зубчастих коліс 
Механічні властивості сталей 
Твердість 
Марка 
сталі HB  HRC  
Границя 
міцно- 
сті,  
в , 
МПа 
Границя 
текучо- 
сті, 
т , МПа 
Термічна  
обробка 
1 2 3 4 5 6 
Заготовка – поковка (штамповка або прокат) 
35 140…187 - 520 270 Нормалізація 
45 179…207 - 600 320 -«- 
45 235…262 - 780 540 Поліпшення 
45 269…302 - 890 650 -«- 
50 179…228 - 640 350 Нормалізація 
50 228…285 - 800 530 Поліпшення 
55 185…241 - 650 330 Нормалізація 
40Х 228…286 - 750 520 Поліпшення 
40Х 235…262 - 790 640 -«- 
40Х 269…302 45…50 1000 800 Поліпшення +СВЧ 
40ХН 230…300 - 850 600 -«- 
35ХМ 235…262 - 800 670 -«- 
35ХМ 269…302 48…53 950 850 Поліпшення +СВЧ 
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Продовження табл. 6.2. 
1 2 3 4 5 6 
50ХМ 235…262 - 850 700 Поліпшення 
Сталеве литво 
35Л 163…207 - 550 270 Нормалізація 
45Л 207…235 - 680 440 Поліпшення 
50ГЛ 235…262 - 850 600 -«- 
2. Визначити число циклів напружень для колеса за весь 
термін служби передачі за формулою: 
tN 24,572  , 
де 2  - кутова швидкість вала колеса, рад/с; i
1
2

 ; t  - строк 
служби передачі, год.  
3. Прийняти базове число циклів напружень HON  при 
розрахунках на контактну міцність за табл. 6.3. Базове число циклів 
FON  при розрахунках на згин для всіх сталей рекомендується 
прийняти 6104 FON . 
Таблиця 6.3. 
Значення базового числа циклів напружень HON  
Твердість НВ  
поверхні зубців До 200 250 300 350 400 
HON , млн. циклів 10 16,5 25 36,4 50 
4. Розрахувати коефіцієнти довговічності при розрахунках 
на контактну міцність HLK  і на згин FLK : 
maxHL
HO
HL KN
N
K 

16  
де HON  - базове число циклів (табл. 6.3). Для нормалізованих 
та поліпшених коліс 62,K
maxHL
 . 
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Примітка: При HONN   прийняти 1HLK .  
21
104
6
6



N
K FL  - при твердості 350HB . 
611
104
9
6
,
N
K FL 



 - при твердості 350HB . 
Примітка: При 6104 N  прийняти 1FLK .  
5. Визначити значення границь витривалості для зубців 
шестірні 
11
, FOHO   та колеса 22 , FOHO   за табл. 6.4. і табл. 6.5. 
Примітка: 
2,1HO
 , 
2,1FO
  визначаються за прийнятою твердістю 
(див. п. 1). 
Таблиця 6.4. 
Значення границь контактної витривалості HO  
Термічна 
обробка зубців 
Твердість 
поверхні зубців Група сталі HO
 , МПа 
Нормалізація, 
поліпшення 350HB  
Вуглецева або 
легована 702 HB  
Об'ємне 
загартування 
5038...HRC  Вуглецева або 
легована 
15018 HRC  
Поверхневе 
загартування 
5040...HRC  Вуглецева або 
легована 
20017 HRC  
Цементація 56HRC  Легована HRC23  
Азотування 750550...HV  Легована HV,51  
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Таблиця 6.5. 
Значення границь згинальної витривалості FO  
Твердість зубців 
Термообробка 
Поверхня Серцевина 
Група 
сталі FO
 , МПА 
Нормалізація, 
поліпшення 350180...HB  Вуглецева 
HB,81  
Об'ємне 
загартування 
5545...HRC  - Легована 500…600 
Поверхневе 
загартування 
5848...HRC  3525...HRC  Легована 600 
Цементація 6356...HRC  4532...HRC  Легована 800 
Азотування 750550...HV  4024...HRC  Легована 4318 HRC  
6. Визначити допустимі напруження для матеріалів зубчастих 
коліс: 
6.1. контактне  
2H
 для менш міцного матеріалу колеса, 
МПа: 
  HL
H
HO
H KS
2
2

  
де 
2HO
  - границя контактної витривалості для матеріалу колеса, 
МПа. Для нормалізованих і поліпшених коліс і твердості 350HB : 
702
2
 HBHO . 
2111 ,...,S H   - коефіцієнт безпеки. Рекомендується для 
нормалізованих і поліпшених коліс .,S H 11  
HLK  - коефіцієнт довговічності (див. п. 4). 
6.2. згинальні  
21,F
  для матеріалів шестірні та колеса, 
МПа:  
  FL
F
FO
F KS
,
,
21
21

 , 
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де FS  - коефіцієнт безпеки; 3,2...8,1FS  (верхня межа для відлитих 
коліс).  
НВ,
,FO
81
21
  - для нормалізованих і поліпшених коліс і твердості 
350HB .  
FLK  - коефіцієнт довговічності (див. п.4). 
Для косозубих передач розрахункове значення контактного 
напруження, МПа: 
      
21
450 ННН ,  , 
де  
1Н
  і  
2Н
  - допустимі значення контактного напруження для 
шестірні та колеса, МПа. При цьому має зберігатися нерівність: 
   
minHН
,  231 . 
7. Задатися розрахунковими коефіцієнтами: 
7.1. коефіцієнт ширини вінця bd  (по ділильному діаметру) 
– див. табл. 6.6 (ураховувати розташування шестірні відносно опор 
і твердість зубців НВ ). 
Примітка: Рекомендується приймати менші значення bd , тому що при 
цьому зменшиться вірогідність перекошування зубців. 
Таблиця 6.6. 
Значення коефіцієнта ширини вінця bd  
Твердість робочих поверхонь зубців колеса Розташування 
шестірні відносно 
опор 350НВ  350НВ  
Консольне 0,3…0,4 0,2…0,25 
Симетричне 0,8…1,4 0,4…0,9 
Несиметричне 0,6…1,2 0,3…0,6 
7.2. коефіцієнти нерівномірності навантаження при 
розрахунках на контактну міцність HK  і згинальну міцність FK  
наведені в табл. 6.7 і табл. 6.8 (треба враховувати розташування 
шестірні відносно опор, твердість НВ , вибране значення bd . 
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Таблиця 6.7. 
Орієнтовні значення коефіцієнта HK  
d
b
bd   
Розташування  
шестірні 
відносно опор 
 
Твердість 
поверхні 
зубців НВ  
0,2 0,4 0,6 0,8 1,2 1,6 
Консольне, опори 
шарикопідшипники 
350  
350  
1,08 
1,22 
1,17 
1,44 
1,28 
- 
- 
- 
- 
- 
- 
- 
Консольне, опори 
роликопідшипники 
350  
350  
1,06 
1,11 
1,12 
1,25 
1,19 
1,45 
1,27 
- 
- 
- 
- 
- 
Симетричне 350  
350  
1,01 
1,01 
1,02 
1,02 
1,03 
1,04 
1,04 
1,07 
1,07 
1,16 
1,11 
1,26 
Несиметричне 350  
350  
1,03 
1,06 
1,05 
1,12 
1,07 
1,20 
1,12 
1,29 
1,19 
1,48 
1,28 
- 
Таблиця 6.8. 
Орієнтовні значення коефіцієнта FK  
d
b
bd   
Розташування  
шестірні 
відносно опор 
 
Твердість 
поверхні 
зубців НВ  
0,2 0,4 0,6 0,8 1,2 1,6 
Консольне, опори 
шарикопідшипники 
350  
350  
1,16 
1,33 
1,37 
1,70 
1,64 
- 
- 
- 
- 
- 
- 
- 
Консольне, опори 
роликопідшипники 
350  
350  
1,10 
1,20 
1,22 
1,44 
1,38 
- 
1,57 
- 
- 
- 
- 
- 
Симетричне 350  
350  
1,01 
1,02 
1,03 
1,04 
1,05 
1,08 
1,07 
1,14 
1,14 
1,30 
1,26 
- 
Несиметричне 350  
350  
1,05 
1,09 
1,10 
1,18 
1,17 
1,30 
1,25 
1,43 
1,42 
1,73 
1,61 
- 
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8. Визначити міжосьову відстань, мм, за формулою: 
 
 
,
U
KT
UKa
Hba
H
aW 3 2
11

   
де знак «+» відповідає зовнішньому зачепленню коліс; знак «-» - 
внутрішньому зачепленню; aK  - коефіцієнт, що враховує вид коліс 
(прямозубі, косозубі, шевронні); значення aK  наведені в табл. 6.9;  
U  - передаточне число редуктора; для зубчастих передач iU   
(дорівнює передаточному відношенню); 1T  - крутний момент на валу 
шестірні; HK  - коефіцієнт навантаження (при розрахунках 
на контактну міцність); ba  - коефіцієнт ширини вінця по міжосьовій 
відстані для матеріалу колеса, 
1
2



U
bd
ba ; стандартні значення ba  
наведені в табл. 6.10;  Н  - допустиме контактне напруження для 
матеріалу колеса, МПа. 
Отримане значення Wa  закруглити до стандартного значення 
у більший бік за ДСТ2185-66 (табл. 6.11). 
Таблиця 6.9. 
Значення коефіцієнта aK  
Таблиця 6.10. 
Значення коефіцієнта 
W
ba a
b2 , що рекомендуються 
0,1; 0,125; 0,16; 0,20; 0,25; 0,315; 0,40; 0,50; 0,63; 0,80; 1,00;1,25 
 
Матеріали відповідно шестірні та колеса 
Вид 
коліс Сталь 
Сталь 
Сталь 
Чавун 
Сталь 
Бронза 
Чавун 
Чавун 
Текстиль 
Сталь 
Капрон 
Сталь 
Прямозубі 495 445 430 415 200 155 
Косозубі  
і 
шевронні 
430 390 375 360 170 135 
 59 
Таблиця 6.11. 
Значення міжосьових відстаней Wa , мм, циліндричних зубчастих 
редукторів за ДСТ 2185-66 
1-й 
ряд 
40 50 63 80 100 125 160 200 250 315 400 500 
2-й 
ряд 
- - 71 90 112 140 180 224 280 355 450 560 
Примітка: При виборі Wa  перевагу надавати 1-му ряду. 
9. Визначити орієнтовно модуль зачеплення, мм, 
за формулою: 
  Wn amm 02,0...01,0 , 
де nm  - нормальний модуль (для косозубих передач). 
Отримане значення модуля зачеплення закруглити 
до найближчого більшого значення за ДСТ 9563-60 (табл. 6.12). 
Таблиця 6.12. 
Значення модулів зачеплення m , мм, за ДСТ 9563-60 
1-й ряд 0,5 0,6 0,8 1,0 1,25 1,5 2,0 2,5 
2-й ряд 0,55 0,7 0,9 1,125 1,375 1,75 2,25 2,75 
Продовження табл. 6.12. 
1-й ряд 3,0 4,0 5,0 6,0 8,0 10,0 12,0 16,0 
2-й ряд 3,5 4,5 5,5 7,0 9,0 11,0 14,0 18,0 
Примітка: При виборі m  перевагу надавати 1-му ряду. 
10. Розрахувати число зубців. 
10.1. сумарне число зубців z : 
 для прямозубих коліс:  
m
a
z W
2
 . 
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 для косозубих коліс:  
 cos
2
n
W
m
a
z , 
де   - кут нахилу зубців; 018...8 . Орієнтовано прийняти 010 . 
Wa  - міжосьова відстань (стандартна), мм; 
m  - модуль зачеплення (стандартний), мм. 
Отримане значення z  закруглити до цілого числа. 
Примітка: Для косозубих коліс уточнити кут  : 





 
W
n
a
mz
2
arccos . 
10.2. число зубців шестірні: 
17
11


  minzU
z
z , 
де U  - передаточне число редуктора.  
17minz  - мінімальне число зубців, що можна нарізати без підрізу. 
Отримане значення закруглити до цілого числа. 
10.3. число зубців колеса: 
12 zzz   . 
11. Уточнити передаточне число редуктора та його 
відхилення від раніше прийнятого значення: 
1
2
z
z
U /  . 
 %,%
U
UU
U
/
52100 

 . 
Примітка: При невиконанні умови  %,U 52  необхідно змінити число 
зубців 1z  на 1…2 зубця – для прямозубих коліс, для косозубих – вибрати інший 
кут  , та знову перерахувати /U  і U . 
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12. Визначити геометричні розміри передачі (рис. 6.2):  
12.1. Діаметри ділильних кіл, мм: 
 для прямозубих коліс:  
11 zmd   - для шестірні; 
22 zmd   - для колеса. 
 для косозубих коліс:  


cos
1
1
zm
d n  - для шестірні; 


cos
2
2
zm
d n  - для колеса. 
Примітка: Точність розрахунків не менш ніж 0,001 мм. 
 
Рис. 6.2. Основні геометричні характеристики циліндричної 
зубчастої передачі: 
wa  - міжосьова відстань; 21 , dd  - ділильні діаметри шестірні та 
колеса; 
21
, aa dd  - діаметри вершин; 21 , ff dd  - діаметри западин; 
2b  - ширина вінця колеса;   - кут нахилу зубців (для косозубих 
коліс) 
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12.2. Діаметри кіл вершин, мм: 
mdd a 211
 . 
mdd a 222
 . 
Примітка: Для косозубих коліс підставляти nm . 
12.3. Діаметри кіл западин, мм: 
.5,211
mdd f   
.5,222 mdd f   
12.4. Уточнена міжосьова відстань, мм: 
2
21 ddaW

 . 
Примітка: міжосьова відстань Wa  має дорівнювати стандартній. 
12.5. Ширина вінця колеса, мм: 
,2 Wba ab   
де ba  - коефіцієнт ширини вінця (див. п. 8). 
Отримане значення 2b  закруглити до стандартного за рядом 
20Ra  (табл. 6.13). 
12.6. Ширина вінця шестірні, мм, має бути дещо більше 
за ширину вінця колеса з урахуванням можливого осьового 
зміщення при збиранні: 
 .5...221  bb  
Отримане значення 1b  закруглити до стандартного за рядом 
20Ra  (табл. 6.13). 
13. Визначити колову швидкість, м/с, за формулою: 
2
11
1
d
V

 , 
де 1  - кутова швидкість шестірні, рад/с; 
1d  - ділильний діаметр шестірні, м.  
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За коловою швидкістю призначити степінь точності передачі 
(табл. 6.14). 
Таблиця 6.13. 
Нормальні лінійні розміри, мм, (ДСТ 6636-69) 
Ряди Ряди 
5Ra  10Ra  20Ra  40Ra  50Ra  10Ra  20Ra  40Ra  
10 45 
10 
10,5 
40 45 
48 
11 50 
10 
11 
11,5 
50 
53 
12 56 
12 
13 
40 
50 
56 
60 
14 
10 
12 
14 
15 
   
16 63 
16 
17 
63 
67 
18 71 
16 
18 
19 
63 
71 
75 
20 80 
20 
21 
80 
85 
22 90 
16 
20 
22 
24 
63 
80 
90 
95 
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Продовження табл.6.13. 
Ряди Ряди 
5Ra  10Ra  20Ra  40Ra  5Ra  10Ra  20Ra  40Ra  
25 100 
25 
26 
100 
105 
28 110 
25 
28 
30 
100 
110 
120 
32 125 
32 
34 
125 
130 
36 140 
25 
32 
36 
38 
100 
125 
140 
150 
40 160 
  40 
42 
160 160 160 
170 
Таблиця 6.14. 
Степінь точності передачі в залежності від колової швидкості коліс 
Степінь точності за нормами плавності 
6-а 7-а 8-а 9-а Вид передачі 
Вид 
зубців 
Гранична швидкість V, м/с 
Прямі 15 10 6 3 Циліндрична 
Косі 30 15 10 6 
Конічна Прямі 9 6 4 2,5 
14. Прийняти коефіцієнти динамічного навантаження: 
 для прямозубих коліс прийняти FVHV KK ,  (за швидкістю): 
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 при смV /5  рекомендується: 
2,1HVK  - при твердості 350HB ; 
1,1HVK  - при твердості 350HB ; 
4,1FVK  - при твердості 350HB ; 
2,1FVK  - при твердості 350HB . 
 для косозубих коліс прийняти FVFHVH KKKK ,,,  : 
HK  - коефіцієнт, що враховує розподіл навантаження між 
зубцями; при смV /15  для 6…9 степеня точності 
12,1...02,1HK ; 
HVK  - коефіцієнт динамічного навантаження; 1HVK  - при 
будь-який твердості зубців і смV /10 ; 2,1HVK  - при 
твердості зубців 350HB  і швидкості смV /20...10 ;  
1,1HVK  - при твердості 350HB  і смV /20...10 ; 
FK  - коефіцієнт нерівномірності навантаження 
(див. табл. 6.8); 
2,1FVK  - при твердості 350HB ; 
1,1FVK  - при твердості 350HB . 
15. Визначити колову силу, Н: 
,
d
T
Ft
1
12  
де 1Т  - момент на валу шестірні, Нм; 1d  - діаметр шестірні, м. 
16. Визначити розрахункове контактне напруження Н  
та порівняти його з допустимим для матеріалу колеса  
2Н
 , МПа: 
 для прямозубих коліс: 
 
2
1
436
12
HHVH
t
Н KKU
U
db
F


  ; 
 для косозубих коліс:  
 
2
1
376
12
HHVHH
t
Н KKKU
U
db
F


  , 
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де tF  - колова сила, Н; 2b  - ширина вінця колеса, мм; U  - 
передаточне число редуктора; iU   (дорівнює передаточному 
відношенню); 1d  - діаметр ділильного кола шестірні, мм; HK  - 
коефіцієнт, що враховує розподіл навантаження між зубцями; HK  - 
коефіцієнт нерівномірності навантаження (табл. 6.7); HVK  - 
коефіцієнт динамічного навантаження (див. п.14). 
Примітка: Якщо  
2HН
 , то необхідно вжити наступних заходів: 
 збільшити ширину вінця 2b ; перерахувати Н ; 
 збільшити модуль зачеплення m  та перерахувати геометричні параметри 
передачі; повторити розрахунок Н ; 
 призначити іншу термообробку або вибрати більш міцні матеріали 
шестерні та колеса (збільшити твердість HB ); перерахувати допустимі 
значення  
21 ,H
 . В цьому випадку перерахунок геометричних параметрів 
передачі не потрібен. 
ПРАКТИЧНЕ ЗАНЯТТЯ 7 
ТЕМА ЗАНЯТТЯ. Розрахунки зубчастих коліс на згинальну міцність. 
Вали і осі. Вибір матеріалів для валів. Конструювання вала. 
Проектний розрахунок вала. 
7.1. Перевірка зубців на згинальну міцність 
1. Визначити коефіцієнти форми зубця 
1F
Y  і 
2F
Y  відповідно 
числу зубців шестірні 1z  і колеса 2z  за табл. 6.15 (інтерполюванням).  
 для косозубих коліс 
1F
Y  і 
2F
Y  знаходять за еквівалентним 
числом зубців 
1V
z  і 2Vz  за формулою: 


3
1
cos1
z
zV ; 


3
2
cos2
z
zV , 
де   - кут нахилу зубців. 
2. Порівняти значення 
 
1
1
F
F
Y

 і 
 
2
2
F
F
Y

.  
Далі розрахунок вести по тому елементу (шестірні або 
колесу), для якого відношення  
F
F
Y
 . 
 67 
3. Визначити розрахункове напруження згину в основі зубця 
F , МПа:  
 для прямозубих коліс:  
       2,12,12,1
2
FFVF
t
FF KKmb
F
Y   ; 
 для косозубих коліс:  
       2,12,12,1
2
9,0 FFVF
n
t
FF KKmb
F
Y   , 
де  2,1FY  - коефіцієнт форми зубця для елемента, 
що розраховується; tF  - колова сила, Н; 2b  - ширина вінця колеса, 
мм; nmm   - модуль зачеплення, мм; FK  - коефіцієнт 
нерівномірності навантаження (див. заняття 6, п.14); FVK  - 
коефіцієнт динамічного навантаження (див. заняття 6, п.14);    2,1F  - 
допустиме напруження на згин матеріалу шестірні або колеса, МПа. 
Таблиця 7.1. 
Значення коефіцієнта форми зубця FY  для некоригованого  0x  
зовнішнього зачеплення 
z  або Vz  17 20 22 24 26 28 30 35 40 
FY  4,26 4,07 3,98 3,92 3,88 3,81 3,79 3,75 3,70 
Продовження табл. 7.1. 
z  або Vz  45 50 65 80 100 150 300 Рейка 
FY  3,66 3,65 3,62 3,60 3,60 3,60 3,60 3,62 
4. Визначити сили в зачепленні, Н: 
4.1. Колова сила tF  (див. п.15). 
4.2. Радіальна сила: 
020tgtr FF  . 
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4.3. Осьова сила: 
 tgta FF , 
де   - кут нахилу зубців. 
Примітка: Для прямозубих коліс 0aF . 
7.2. Приклад розрахунку циліндричного зубчастого 
редуктора з прямозубими колесами 
Вихідні дані: 
1. Потужність на валу шестірні кВтP 27,171  .  
2. Кутова швидкість ведучого вала (шестірні) срад /4,761  .  
3. Передаточне відношення редуктора 5,4i . 
4. Крутний момент на валу шестірні НмТ 99,2251  .  
5. Умови роботи передачі: навантаження нереверсивне. 
6. Термін служби передачі 10000t  год. (за завданням). 
Порядок розрахунку: 
1. Вибираємо матеріали шестірні та колеса та режиму 
термообробки за табл. 6.1, виходячи з вимог компактності 
та невеликої вартості редуктора, з урахуванням того, що з метою 
кращого припрацювання коліс, твердість матеріалу шестірні має 
бути більш ніж твердість матеріалу колеса на 20…30 од. за шкалою 
Бріннеля  HB . Виписуємо усі механічні характеристики матеріалів. 
Для шестірні: сталь 50 (нормалізація); заготовка – поковка; 
МПав 640 ; МПат 350 ; 228...179НВ . Приймаємо 2201НВ . 
Для колеса: сталь 35Л (нормалізація); заготовка – сталеве 
литво; МПав 550 ; МПат 270 ; 207...163НВ . Приймаємо 
2002НВ . 
2. Визначаємо число циклів напружень для колеса за весь 
термін служби передачі: 
68
2 10971097,01000098,164,5724,572  tN , 
де срад
i
/98,16
5,4
4,761
2 

 . 
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3. Приймаємо базове число циклів напружень HON  при 
розрахунках на контактну міцність за табл. 6.3. 6105,16 HON  (при 
твердості матеріалів до 250НВ ). Базове число циклів FON  при 
розрахунках на згин для всіх сталей рекомендується прийняти 
6104 FON . 
4. Визначаємо коефіцієнти довговічності HLK  і FLK . При 
6105,16 N  приймаємо 1HLK ; при 
6104 N  приймаємо 1FLK . 
5. Визначаємо значення границь витривалості для зубців 
шестірні 
11
, FOHO   та колеса 22 , FOHO   за табл. 6.4. і табл. 6.5. 
Для нормалізованих і поліпшених сталей: 
    702 2,12,1  HBHO ; 
;510702202
1
МПаHO   ;4707020022 МПаHO   
   2,18,12,1 HBFO  ; 
МПаFO 3962208,11  ; МПаFO 3602008,12  . 
6. Визначаємо допустимі напруження для матеріалів 
зубчастих коліс: 
6.1. контактне  
2H
 для менш міцного матеріалу 
колеса, Мпа: 
  МПаK
S HLH
HO
H 27,4271,1
14702
2




 , 
де 1,1HS  - коефіцієнт безпеки для нормалізованих і поліпшених 
коліс.  
6.2. згинальні  
21,F
  для матеріалів шестірні 
та колеса, Мпа: 
  FL
F
FO
F KS
,
,
21
21

 , 
де FS  - коефіцієнт безпеки; приймаємо 0,2FS , тоді:  
  МПаF 19812
396
1
 ;  
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  МПаF 18012
360
2
 . 
7. Задаємося розрахунковими коефіцієнтами: 
7.1. коефіцієнт ширини вінця bd  (по ділильному діаметру) 
– за табл. 6.6, ураховуючи симетричне розташування шестірні 
відносно опор і твердість зубців 350НВ , приймаємо 8,0bd . 
7.2. коефіцієнти нерівномірності навантаження при 
розрахунках на контактну міцність HK  і згинальну міцність FK  
за табл. 6.7 і табл. 6.8, враховуючи симетричне розташування 
шестірні відносно опор, твердість 350НВ , вибране значення 
8,0bd : 04,1HK  і 07,1FK . 
8. Визначаємо міжосьову відстань, мм, за формулою (5.10): 
 
 
 
 
,мм,
,,,
,,
,
U
KT
UKa
Hba
H
aW 63263
27427315054
04199225
1544951 3
23 2
1







де 495aK  - для прямозубих коліс; 5,4 iU  - передаточне число 
редуктора; ba  - коефіцієнт ширини вінця по міжосьовій відстані: 
315,0291,0
15,4
8,02
1
2







U
bd
ba  (табл. 6.10). 
Отримане значення закруглюємо до найближчого 
стандартного значення за табл. 6.11 (ДСТ 2185-66). Приймаємо 
ммaW 280 . 
9. Визначаємо орієнтовно модуль зачеплення, мм:  
    мм,...,,...,a,...,m W 6582280020010020010  .  
Приймаємо за ДСТ 9563-60 (табл. 6.12) ммm 4 . 
10. Розраховуємо число зубців. 
10.1. Сумарне число зубців: 
140
4
28022


 m
a
z W . 
10.2. Число зубців шестірні: 
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4525
154
140
11
,
,U
z
z 



  . 
Закруглюємо до цілого числа 17251  minzz  (умова 
виконана). 
10.3. Число зубців колеса: 1152514012   zzz . 
11. Уточнюємо передаточне число редуктора та його 
відхилення від раніше прийнятого стандартного значення:  
64
25
115
1
2 ,
z
z
U /  . 
 %,%,%
,
,,
%
U
UU
U
/
5222100
54
5464
100 



 , що допустимо. 
12. Визначаємо геометричні параметри шестірні та колеса. 
12.1. Діаметри ділильних кіл, мм: 
– шестірні: ммzmd 10025411  .  
– колеса: ммzmd 460115422  . 
12.2. Діаметри кіл вершин, мм: 
– шестірні: ммmdd a 10842100211  . 
– колеса: ммmdd a 46842460222  . 
12.3. Діаметри кіл западин, мм: 
– шестірні: мм,m,dd f 904521005211  . 
– колеса: мм,m,dd f 4504524605222  . 
12.4. Уточнена міжосьова відстань, мм:  
мм
dd
aW 2802
460100
2
21 



 . 
12.5. Ширина вінця колеса 2b  і шестірні 1b , мм:  
мм,,ab Wba 28828031502  . 
За рядом 20Ra  (табл. 6.13) приймаємо ммb 902  . 
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    .мм..........bb 959252905221 
 
За рядом 40Ra  (табл. 6.13) приймаємо ммb 951  . 
13. Визначаємо колову швидкість, м/с, та призначаємо степінь 
точності коліс за табл. 6.14: 
смсм
d
V /6/82,3
2
101004,76
2
3
11
1 





. 
Степінь точності коліс 8-а. 
14. Приймаємо коефіцієнти динамічного навантаження при 
смV /5  2,1HVK ; 4,1FVK  - при твердості 350HB . 
15. Визначаємо колову силу, Н: 
.Н,
,
,
d
T
Ft 8451910
9922522
1
1 


 
16. Визначаємо розрахункове контактне напруження, МПа, 
та порівнюємо його з допустимим для матеріалу колеса: 
  .27,4276,381
2,104,1
5,4
15,4
10090
8,4519
436
1
436
2
12
МПаМПа
KK
U
U
db
F
H
HVH
t
Н







   
17. Перевіряємо міцність зубців на згин. 
17.1. Визначаємо коефіцієнти форми зубця 
1F
Y  і 
2F
Y  
відповідно числу зубців шестірні 1z  і колеса 2z  за табл. 6.15 
(інтерполюванням): 93
1
,YF   при 251 z ; 632 ,YF   при 1152 z . 
17.2. Порівнюємо значення 
 
1
1
F
F
Y

 і 
 
2
2
F
F
Y

.  
 
775093
198
1
1 ,,YF
F 

. 
 
5063
180
2
2 

,YF
F . ., 507750   
Далі розрахунок ведемо по колесу, оскільки воно менш міцне 
на згин.  
17.3. Визначаємо розрахункове напруження згину, МПа, 
і порівнюємо з допустимим для матеріалу колеса:  
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  .1807,67
4,107,1
490
8,4519
6,3
2
22
2
МПаМПа
KK
mb
F
Y
F
FVF
t
FF



 
 
18. Визначаємо сили в зачепленні, Н: 
18.1. Колова сила Н,Ft 84519 . 
18.2. Радіальна сила rF : 
Н2,1645364,08,451920tg 0  tr FF . 
1.1. Осьова сила для прямозубого зачеплення 0aF . 
7.3. Вали і осі. Основні поняття 
Вали призначені для передачі обертового моменту 
та, в більшості випадків, для підтримки деталей, які обертаються 
разом з ними відносно опор. 
Вали, які несуть на собі деталі, через які передається крутний 
момент, сприймають від цих деталей навантаження, отже, працюють 
одночасно на згин і кручення. 
Якщо на валах установлені косозубі, конічні, черв'ячні колеса 
і виникають осьові навантаження, то вали додатково працюють 
на розтягнення та стискання.  
Осі не передають крутного моменту та призначені тільки для 
підтримування деталей, які на них розташовані.  
Осі працюють тільки на згин. 
7.3.1. Матеріали для валів і осей 
Вали виготовляють із вуглецевих і легованих конструкційних 
сталей, тому що ці матеріали мають високу міцність, здатність 
до поверхневого та об'ємного зміцнення, дозволяють легко 
отримувати прокаткою циліндричні заготовки та добре 
обробляються на верстатах. 
Для валів без термообробки застосовують вуглецеві сталі 
Ст3, Ст5, 25, 30, 35, 40 і 45. 
Вали, до яких пред'являються підвищені вимоги до несучої 
здатності та довговічності виконуються із середньовуглецевих або 
легованих сталей із поліпшенням 35, 40, 40Х, 40 ХН тощо. 
Найбільш поширеною є сталь 45, її ще називають “валовою” 
або “осьовою”. 
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7.3.2. Основні навантаження на вали 
При проведенні розрахунків валів необхідно знати 
навантаження на вали, відстані між опорами (підшипниками) 
та деталями, які знаходяться на валу, враховуючи, що деталі 
передають сили та моменти посередині своєї ширини. 
Основними навантаженнями на вали є сили в зачепленні 
зубчастих і черв'ячних передач, сили від натягу пасів, ланцюгів 
у пасових, ланцюгових передачах тощо. 
Окрім цього вал передає крутний момент. 
7.4. Методика розрахунку валів редуктора на міцність 
Розрахунок валів включає два розрахунки: проектний 
і перевірочний. 
У проектному розрахунку орієнтовно визначаються діаметри 
та виконується проектування вала. 
Перевірочний розрахунок виконують на статичну та втомну 
міцність, а також, на жорсткість. 
Із метою спрощення розрахунків вал замінюють балкою, яка 
лежить на відповідному числі опор (підшипників). 
Розрахунки виконуються як для вала шестірні, так і для вала 
колеса. 
7.4.1. Розрахунок вала шестірні (ведучого вала) 
Вихідні дані: 
1. Крутний момент на валу шестірні 1T , Нм. 
2. Сили в зачепленні: колова tF , радіальна rF , осьова aF , Н; 
навантаження на консолі від пасової передачі Q , Н. 
3. Умови роботи передачі: навантаження нереверсивне (або 
реверсивне). 
Порядок розрахунку: 
7.4.1.1. Проектний розрахунок вала 
1. Вибрати матеріал для вала за табл. 7.1. Виписати 
механічні характеристики вибраного матеріалу 
.,,,,, 11   тB  
Примітка: Якщо конструюється так звана вал-шестірня (при діаметрі 
шестірні менш ніж 70 мм), то для вала вибирається той же матеріал, що і для 
шестірні. Якщо вал конструюється окремо, то найкращим матеріалом для вала 
є сталь 45 (“валова”). 
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Таблиця 7.1. 
Механічні характеристики основних матеріалів для валів 
в  т  1  1  Коефіцієнти 
Марка 
сталі 
Діаметр 
заготов-
ки, мм 
(не 
більш) 
Твер- 
дість 
НВ  
(не 
менш) 
МПа     
Не 
обме-
жений 
200 560 280 250 150 0 0 
80 270 900 650 380 230 0,1 0,05 45 
Не 
обме-
жений 
200 730 500 320 200 0,1 0,05 
120 270 900 750 410 240 0,1 0,05 
40Х Не 
обме-
жений 
240 - - - - - - 
40ХН 200 270 920 750 420 250 0,1 0,05 
35ХМ 200 - 920 790 430 260 0,1 0,05 
2. Визначити попередні розміри основних ділянок вала. 
2.1. Діаметр вихідного кінця вала, мм, визначається 
з розрахунку на чисте кручення: 
 
3
2,0 к
T
d

 , 
де T  - крутний момент на валу, Нм;  к  - допустиме напруження 
кручення, МПа; для сталі 45   МПак 25...20  (занижене 
значення) [7]. 
Отриманий результат d  закруглити до більшого стандартного 
значення за рядом 40Ra  (ДСТ 6636-69) – див. табл. 6.13. 
Примітка: Для посадки стандартної муфти діаметр вихідного кінця вала 
редуктора приймається рівним 0,8...1,2 від діаметра вала електродвигуна. 
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2.2. Діаметр вала під підшипники (діаметр шипа), мм, 
визначається конструктивно: 
 5...2 dd п . 
Отриманий результат закруглити до більшого стандартного 
значення, яке закінчується на цифру “0” або “5” (для узгодження 
з внутрішнім діаметром підшипника). 
Примітка: Великі перепади між діаметрами ділянок вала робити 
не рекомендується, щоб при виточуванні вала не відправляти цінний метал 
у стружку. 
3. Вибрати попередньо тип та розміри підшипників.  
Примітка: Слід спочатку орієнтуватися на кулькові радіальні 
підшипники, як дешеві та найбільш поширені, але при наявності в зачепленні 
значної осьової сили (косозубі, конічні, черв'ячні колеса) можна одразу вибирати 
конічні роликопідшипники, навантажувальна здібність яких в 1,7 рази більш ніж 
у кулькових радіальних підшипників. 
Підшипники вибираються за діаметром шипа пd , орієнтовно 
середньої серії. Виписуються всі параметри підшипника з табл. 8.3 
або 8.4. 
Розшифровка позначення підшипника: дві перших цифри 
справа, помножені на 5, означають діаметр, мм (починаючи з 04); 
третя – серія підшипника; четверта – тип тощо. Наприклад, 7308: 7 - 
підшипник роликовий конічний, 3 - серія середня, 08 х 5 = 40 мм - 
діаметр внутрішнього кільця підшипника ( пd ). 
4. Розробка конструкції вала 
4.1. Скласти ескіз вузла в натуральному масштабі (1:1) для 
визначення відстані між опорами вала (між діючими силами). 
Приклад ескізу наведено на рис. 7.1. 
4.2. Відстань між опорами вала, мм: 
2
252102 **2,1
пBbl  ,  
де 2,1b  - ширина вінця колеса (шестірні), мм; пB  - ширина 
підшипника, мм (за вибраними параметрами – див. п.3); *10  - зазор 
до стінки корпуса редуктора, мм; *5  - на "заглиблення" підшипника 
в корпус, мм. 
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Рис. 7.1. До визначення відстані між опорами вала 
4.3. Довжина консолі, мм: 
 
2
50...40
21
шкп Вмм
B
l  , 
де шкВ  - ширина шківа, мм; 40...50 мм дається на ширину кришки 
підшипника, зазори тощо. 
ПРАКТИЧНЕ ЗАНЯТТЯ 8 
ТЕМА ЗАНЯТТЯ. Перевірочний розрахунок вала на міцність. Підбір 
підшипників. 
8.1.Перевірочний розрахунок вала на міцність 
Порядок розрахунку: 
1. Накреслити схему навантаження вала шестірні (або 
колеса), рекомендується на міліметрівці (рис. 8.1, а). 
2. Розкласти сили, що діють на вал у горизонтальній 
(рис. 8.1, б) і вертикальній (рис. 8.1, в) площинах, вибравши систему 
координат так, щоб по можливості напрям сил збігався з напрямом 
осей координат. 
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Рис. 8.1. Схема навантаження вала шестірні та орієнтовні епюри 
згинальних і крутного моментів 
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3. Визначити реакції опор, склавши рівняння суми моментів 
усіх сил відносно відповідно опор А  і В . 
.0 AM  
  02 1  llQlF
lF BXt . 
Звідки:  
 
l
llQlF
F
t
BX
12  . 
Аналогічно: .0 BM  
021  lF
lFlQ AXt . Звідки: l
lQlF
F
t
AX
12  . 
4. Побудувати епюри згинальних і крутних моментів у двох 
площинах (горизонтальній і вертикальній), задавши масштаб 
моменту 



мм
Нм
М , (рис. 8.1, г, д, е). 
5. Визначити сумарний (зведений) момент у кожному 
небезпечному перерізі (як правило, це переріз під найбільш 
навантаженим підшипником, під шестірнею або колесом): 
 22 75,0 ТМM зв  , 
де М  - сумарний згинальний момент у небезпечному перерізі, Нм; 
Т  - крутний момент, Нм. 
Сумарний згинальний момент, Нм: 
22
yx MММ  , 
де xМ , yM  - згинальні моменти відповідно в горизонтальній 
і вертикальній площинах. 
6. Уточнити діаметр вала в кожному небезпечному перерізі: 
 
3
11,0 
 зв
M
d , 
де звM  - зведений момент у перерізі, що перевіряється, Нм;  
 1  - допустиме напруження при згині, Мпа. 
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    




kn
1
1
4,17,0
, 
де 1  - границя витривалості, МПа (за табл. 7.1 при виборі 
матеріалу вала);   5,1n  - коефіцієнт безпеки; k  - ефективний 
коефіцієнт, що враховує концентратори напруження в перерізі, 
що перевіряється (це шпонковий паз, галтель тощо – див. рис. 8.2). 
Ефективний коефіцієнт вибирати за табл. 8.1. 
 
а. б. 
Рис. 8.2. Концентратори напружень 
а .- галтель; б. – шпонкова канавка 
Таблиця 8.1. 
Значення коефіцієнтів k  і k  
k  k  
в  для сталі, МПа Концентратор напруження 
700  700  700  700  
Галтель при 1r
h ; 02,0d
r  1,49 1,60 1,37 1,39 
Те ж при 05,0d
r  1,69 1,83 1,46 1,51 
Те ж при 1,0d
r  1,55 1,72 1,42 1,46 
Шпонкова канавка, що виконана 
торцевою фрезою 1,89 2,26 1,71 2,22 
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Примітка: Отриманий результат має бути менш за прийнятий раніше - 
це гарантує запас утомної міцності в перерізі. 
7. Перевірити запас утомної міцності в кожному небезпечному 
перерізі. 
Загальний запас утомної міцності:  
  5,2...5,1
22




 n
nn
nn
n , 
де n , n  - запаси втомної міцності відповідно по нормальних (згин) 
і дотичних (кручення) напруженнях.  n  - мінімально допустимий 
запас міцності. 
Запас утомної міцності на згин: 
ma
k
n













1 , 
де a , m  - амплітудне та середнє значення напружень циклу при 
згині, МПа (див. рис. 8.3);   - масштабний фактор при згині 
за табл. 8.2. 
  
Рис. 8.3. До визначення 
напружень при згині 
Рис.8.4. До визначення 
напружень при крученні 
Таблиця 8.2. 
Значення коефіцієнтів   і   
Вуглецеві сталі Леговані сталі Найменший діаметр d  
вала, мм, що примикає 
до зони концентрацій          
Понад 20 до 30 0,91 0,89 0,83 0,89 
30 « 40 0,88 0,81 0,77 0,81 
40 « 50 0,84 0,78 0,73 0,78 
 82 
31,0 d
M
Fa  , 
де М  – момент у перерізі, що перевіряється, Нм. 
 Запас утомної міцності на кручення: 
ma
k
n













1 , 
де 1  - границя витривалості при крученні, МПа, за табл. 7.1;  
k  - ефективний коефіцієнт, що враховує концентратор напруження 
при крученні (табл. 8.1);   - масштабний фактор при крученні 
(табл. 8.2). 
32,02
1
d
T
ma  , 
де a , m  - амплітудне та середнє значення напружень при 
крученні, МПа (див. рис. 8.4). 
Примітка: Якщо 5,2n , то розрахунок на жорсткість не здійснюється.  
Якщо 5,2n , то рекомендується провести розрахунок на жорсткість.  
Якщо 5,1n , то запас утомної міцності недостатній, і необхідно 
збільшити діаметри вала на всіх ділянках відповідно. 
Проектний і перевірочний розрахунки вала колеса (веденого 
вала) проводяться аналогічно вищенаведеному розрахунку ведучого 
вала (шестірні). 
8.2. Підбір підшипників 
8.2.1. Загальні відомості 
Підшипники - це опори обертового вала або осі. Вони 
сприймають навантаження, які прикладені до вала або осі, 
та передають їх на корпус машини. 
Якість підшипників у значній мірі визначає надійність 
і довговічність машини. 
У залежності від виду тертя підшипники розподіляються 
на підшипники ковзання та підшипники кочення. 
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У залежності від напрямку навантаження, що сприймається, 
підшипники бувають: 
 радіальні - сприймають радіальні навантаження, 
перпендикулярні до осі вала; 
 упорні - сприймають осьові навантаження; 
 радіально-упорні та упорно-радіальні - сприймають 
радіальні та осьові навантаження. 
Упорні підшипники іноді називають підп'ятниками. 
8.2.2. Підшипники кочення 
Підшипник кочення являє собою готовий вузол, основним 
елементом якого є тіла кочення (кульки, ролики тощо), які 
встановлені між кільцями та утримуються на певній відстані один від 
одного обоймою, яка називається сепаратором (рис. 8.5). 
 
Рис. 8.5. Схема підшипника кочення 
У процесі роботи тіла кочення котяться по бігових доріжках, 
одне з яких у більшості випадків нерухоме. 
Розподіл навантаження між тілами кочення нерівномірний 
та залежить від величини радіального зазору в підшипнику та від 
точності геометричної форми його деталей.  
Підшипники кочення широко розповсюджені в усіх галузях 
машинобудування. Вони стандартизовані й виготовляються в 
масовому виробництві на ряді великих спеціалізованих заводів. 
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8.2.3. Позитивні якості та недоліки підшипників кочення 
Позитивні якості: 
1. Порівняно невелика вартість унаслідок масового 
виробництва. 
2. Малі втрати на тертя та незначний нагрів. Утрати на тертя 
при пуску та усталеному режимі роботи практично однакові. 
3. Високий ступінь взаємозамінності, що полегшує монтаж 
і ремонт машин. 
4. Незначні втрати мастила. 
5. Не потребують особливої уваги та догляду. 
Недоліки: 
1. Висока чутливість до ударних і вібраційних навантажень 
унаслідок великої жорсткості конструкції підшипника. 
2. Малонадійні у високошвидкісних приводах із-за надмірного 
нагріву та небезпеки руйнування сепаратора від дії відцентрових 
сил. 
3. Порівняно великі радіальні розміри. 
4. Шум при великих швидкостях. 
8.2.4. Класифікація підшипників кочення та їх маркування 
Підшипники кочення класифікують за такими основними 
ознаками: 
 за формою тіл кочення: кулькові та роликові, які бувають 
циліндричні, конічні, бочкоподібні, голчасті, виті тощо; 
 за напрямком навантаження, що сприймається: 
радіальні, радіально-упорні, упорно-радіальні та упорні; 
 за числом рядів кочення: однорядні та багаторядні; 
 за здатністю самовстановлюватися: 
несамовстановлювані та самовстановлювані (сферичні); 
 за габаритними розмірами (діляться на серії): 
у залежності від розміру зовнішнього діаметра підшипника серії 
бувають: надлегкі, особливо легкі, легкі, середні та важки; у 
залежності від ширини підшипника серії підрозділяються на: 
особливо вузькі, вузькі, нормальні, широкі та особливо широкі. 
8.2.5. Маркування підшипників: 
Дві перші цифри справа, помножені на 5, позначають діаметр 
внутрішнього кільця d , мм (починаючи з 04).  
Третя цифра справа позначає серію: 1 - особливо легка;  
2 - легка; 3 - середня тощо.  
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Четверта цифра справа позначає тип підшипника: 0 – 
кульковий радіальний підшипник; 7 – роликовий конічний тощо.  
П'ята цифра або п'ята та шоста цифри справа позначають 
відхилення конструкції підшипника від основного типа (наприклад, 
з “буртиком” - 6).  
Сьома цифра справа позначає серію ширини підшипника.  
Цифри через тире позначають клас точності підшипника. 
Наприклад: 3610: 3 – роликовий радіальний сферичний 
дворядний підшипник; 6 – середня широка серія; 10 х 5 = 50 мм – 
діаметр внутрішнього кільця підшипника. (0)405: 0 – підшипник  
кульковий радіальний однорядний; 4 – важка серія; 05 х 5 = 25 мм – 
діаметр внутрішнього кільця. 
8.2.6. Вибір типа підшипника 
Вибір типа підшипника залежить від його призначення, 
напрямку та величини навантаження, кутової швидкості, режиму 
роботи, вартості підшипника та особливостей монтажу. 
Для невеликих навантажень і великих швидкостей обертання 
приймають кулькові радіальні підшипники легких серій. Підшипники 
більш важких серій мають більшу вантажопідйомність, але швидкість 
їх менша. 
При ударних або змінних навантаженнях вибирають дворядні 
роликові підшипники. 
Підшипники не конструюють, а вибирають за каталогами, 
наприклад, кулькові радіальні підшипники - за ДСТ 8338-75, роликові 
конічні – за ДСТ 333-71 тощо [11] (див. витяги у табл. 8.3 і 8.4). 
Таблиця 8.3. 
Технічні дані підшипників кулькових радіальних однорядних  
за ДСТ 8338-75.  
Середня серія (витяги) 
Розміри, мм, за рис. 13.2 Позна- 
чення d  D  В  r  1d  1D  
НС,  НС ,0  
1 2 3 4 5 6 7 8 9 
304 20 52 15 2 30 42 12500 7940 
305 25 62 17 2 36 51 17600 11600 
306 30 72 19 2 44 60 22000 15100 
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Продовження табл. 8.3. 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 
307 35 80 21 2,5 48 67 26200 17900 
308 40 90 23 2,5 56 75 31900 22700 
309 45 100 25 2,5 61 83 37800 26700 
310 50 110 27 3 68 92 48500 36300 
311 55 120 29 3 75 100 56000 42600 
312 60 130 31 3,5 81 108 64100 49400 
313 65 140 33 3,5 88 117 72700 56700 
314 70 150 35 3,5 94 125 81700 64500 
315 75 160 37 3,5 101 134 89000 72800 
Продовження табл. 8.3. 
Важка серія (витяги) 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 
407 35 100 25 2,5 55 80 43600 31900 
408 40 110 27 3,0 62 89 50300 37000 
409 45 120 29 3,0 68 97 60400 46400 
410 50 130 31 3,5 77 107 68500 53000 
411 55 140 33 3,5 81 114 78700 63700 
412 60 150 35 3,5 88 123 85600 71400 
413 65 160 37 3,5 94 131 92600 79600 
414 70 180 42 4,0 104 146 113000 107000 
415 75 190 45 4,0 110 156 119000 117000 
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ПРАКТИЧНЕ ЗАНЯТТЯ 9 
ТЕМА ЗАНЯТТЯ. Перевірка підшипників на довговічність. Підбір 
та перевірка на міцність шпонок. Підбір та перевірка муфт. 
9.1. Методика перевірки підшипників на довговічність 
Вихідні дані (приклад для вала шестірні): 
1. Кутова швидкість вала 1, рад/с. 
2. Навантаження на валу: ● сили в зачепленні: art FFF ,, , Н;  
● зусилля від пасової передачі Q, Н. 
3. Термін служби передачі t, год. 
4.  Умови роботи: температура навколишнього середовища 
t0 до 1000 С. 
Порядок розрахунку: 
1. Накреслити схему навантаження вала. Розкласти сили 
в горизонтальній та вертикальній площинах, вибравши систему 
координат (див. приклад у п. 8.1). 
2. Визначити реакції опор у горизонтальній та вертикальній 
площинах  BAXF ,  і  BAYF , . 
3. Визначити сумарні реакції опор  AF і  BF : 
     
22
, ,, BABAX YBA
FFF  . 
Примітка: Далі розрахунок вести по найбільш навантаженому 
підшипнику. 
4. Основна залежність для підбору підшипників 
за довговічністю: 
,
m
P
C
L 




  
де L  - номінальний термін служби, млн. оберт., гарантований для 
90% підшипників; C  - динамічна вантажопідйомність, Н; P  - зведене 
навантаження на підшипник, Н; m  - показник степеня, який дорівнює 
для кулькових підшипників - 3, для роликопідшипників – 10/3. 
5. Визначити зведене навантаження на підшипник, Н: 
  tбar kkFyFxkP  , 
де  FFr - сумарна реакція в опорі; зачaa FF  (осьова сила 
в зачепленні); x  і y - коефіцієнти, що призначаються в залежності 
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від типа підшипника за табл. 9.1; k  - коефіцієнт, який враховує, яке 
кільце підшипника обертається; 1k  - якщо внутрішнє; 5,1k  - якщо 
зовнішнє; 5,1...1,1бk  - коефіцієнт безпеки для редуктора звичайного 
призначення; tk  - температурний коефіцієнт; 1tk  при Ct
0100 . 
Примітка: Для кулькових радіальних підшипників за табл. 8.3 знайти 
статичну вантажопідйомність 0C  і параметр e  за табл. 9.1. 
Таблиця 9.1. 
Значення x  і y  для підшипників кулькових радіальних однорядних 
0C
Fa  e  x  y  
0C
Fa  e  x  y  
0,014 0,19 0,56 2,3 0,17 0,34 0,56 1,31 
0,028 0,22 0,56 1,99 0,28 0,38 0,56 1,15 
0,056 0,26 0,56 1,71 0,42 0,42 0,56 1,04 
0,084 0,28 0,56 1,55 
0,11 0,30 0,56 1,45 
0,56 0,44 0,56 1,00 
Якщо eF
F
r
a  , то 0,1  yx . Якщо eF
F
r
a  , то x  і y  
знайти за табл. 9.1. 
6. Визначити довговічність підшипника, млн. оберт.: 
hL
n
L
610
60
 , 
де tLh   - термін служби передачі, год. (за завданням); n  - частота 
обертання вала, хв.-1, 



30
n ,  
де   - кутова швидкість вала, рад/с (за завданням). 
7. Визначити динамічну вантажопідйомність підшипника, Н: 
m LPC  ,  
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де 3m  - для кулькових підшипників; 3
10m  - для 
роликопідшипників. 
Примітка: За отриманою вантажопідйомністю треба перевірити вибраний 
раніше підшипник. 
1. Якщо вантажопідйомність раніше вибраного підшипника менш, ніж 
отримана, то необхідно перейти до наступної серії підшипника ( наприклад, від 
легкої до середньої, або від середньої до важкої тощо).  
2. Якщо вибраний раніше підшипник не проходить 
за вантажопідйомністю, то необхідно перейти від кулькового радіального 
підшипника до роликового конічного підшипника, вантажопідйомність якого 
в 1,7 рази вище, ніж кулькового радіального підшипника тої ж серії та діаметра. 
3. Якщо вантажопідйомність С  вийшла більш, ніж для підшипників 
даного діаметра, то слід конструктивно збільшити всі діаметри вала без 
перерахунку його на міцність.  
9.2. Підбір і перевірка шпонок на міцність 
9.2.1. Загальні відомості 
Шпонки призначені для закріплення деталей, таких як зубчасті 
колеса, муфти, маховики, шківи, кулачки тощо, на валах і передачі 
цим деталям крутного моменту. 
Шпонка являє собою стальний брус, що вставляється в пази 
вала та маточини деталі, що закріплюється.  
Шпонки бувають призматичні, сегменті, клинові, тангенціальні.  
Основні види шпонок стандартизовані. Вони відрізняються 
простотою конструкції, порівняно низькою вартістю та легкістю 
монтажу та демонтажу. 
Найбільш розповсюджені призматичні шпонки. 
Крутний момент передається з вала на маточину деталі 
боковими вузькими гранями шпонки. При цьому виникають 
напруження зминання зм , а в подовжньому перерізі шпонки – 
напруження зрізу зр . 
Шпонки виготовляють з конструкційної вуглецевої сталі, 
наприклад, Ст.6, 45, 50.  
Параметри шпонки: ширина b , висота h , довжина l  (рис. 9.1). 
Призматичні шпонки вибирають за ДСТ 8789-68 у залежності 
від діаметра вала d ; довжину шпонки l  вибирають на 5...10 мм 
менш ніж довжина маточини деталі, що насаджується, з ряду 
стандартних значень, наведених у таблицях (див. табл. 9.2). 
Шпонки, що вибрані, перевіряють за напруженнями зрізу 
та зминання. 
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Рис. 9.1. З'єднання призматичною шпонкою 
9.2.2. Перевірка шпонки на міцність 
1. Формула для перевірки шпонки на зріз має вигляд: 
 зр
р
зр dlb
T

2
,  
де T  - момент, що передається шпонкою, тобто крутний момент 
на валу, Нм; b  - ширина шпонки, мм; рl  - робоча довжина 
шпонки, мм; при плоских торцях шпонки рl  дорівнює довжині 
шпонки l ; при закруглених торцях bll р  ; d  - діаметр вала в місці 
розташування шпонки, мм;  зр  - допустиме напруження на зріз; 
у середньому   МПазр 100...70  [7]. 
2. Формула для перевірки шпонки на зминання має вигляд: 
 
 зм
р
зм lthd
T



1
2
, 
де T  - момент, що передається шпонкою, тобто крутний момент 
на валу, Нм; d  - діаметр вала в місці розташування шпонки, мм;  
h  - висота шпонки, мм; 1t  - глибина паза вала, мм (наводиться 
у таблицях для вибору шпонок);  зм  - допустиме напруження 
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зминання; для сталевої маточини   МПазм 120...100 ; для 
чавунної -   МПазм 60...50  [7]. 
Таблиця 9.2. 
Розміри шпонок призматичних і пазів для них за рис. 9.1. 
ДСТУ 23360-78 (витяги) 
Глибина паза, 
мм Діаметр d  
вала, мм 
Розмір 
перерізу, мм для 
вала 
для 
втулки 
Довжина l , мм 
від до b  h  1t  2t  від до 
22 30 8 7 4 3,3 18 90 
30 38 10 8 5 3,3 22 110 
38 44 12 8 5 3,3 28 140 
44 50 14 9 5,5 3,8 36 160 
50 58 16 10 6 4,3 45 180 
58 65 18 11 7 4,4 50 200 
Ряд довжин, мм, (витяг): 20, 22, 25, 28, 32, 36, 40, 45, 50, 56, 63, 70, 
80, 90, 100, 110, 125, 140, 160, 180, 200……450. 
Примітка: У разі невиконання умов міцності треба вибрати високі 
призматичні шпонки за ДСТ 10748-68 або застосувати три шпонки під кутом 
1200; можна шпонкове з'єднання замінити шліцьовим за [7, c. 248]. 
9.3. Підбір і перевірка муфт 
9.3.1. Загальні відомості 
Муфтою називається пристрій для з'єднання валів і передачі 
обертового моменту без змінювання його величини та напряму. У 
ряді випадків муфти додатково поглинають вібрації та поштовхи, 
запобігають аваріям при перевантаженнях машин, а також 
застосовуються для вмикання та вимикання робочого механізму 
машини без зупинення двигуна. 
Загальна класифікація муфт та області їх застосування 
розглянуто в [4]. 
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Основною характеристикою муфт є обертовий момент Т , 
що передається.  
Муфти підбирають за каталогом за найбільшим діаметром 
валів, що з'єднуються, та розрахунковим моментом: 
ТКТ розр  , 
де K  - коефіцієнт режиму роботи муфти (динамічності 
навантаження) [6]. 
Для приводів від електродвигуна приймають: 
● для спокійного навантаження 4,1...15,1K ; 
● для змінного навантаження 0,2...5,1K ; 
● для ударного навантаження 0,4...5,2K . 
Розглянемо один із найпоширеніших видів муфт – пружні 
муфти. Основною частиною цих муфт є пружний елемент, який 
передає обертовий момент від однієї півмуфти до другої. Пружні 
муфти пом’якшують поштовхи та удари; служать засобом захисту від 
резонансних крутильних коливань, що виникають унаслідок 
нерівномірного обертання; допускають порівняно великі зміщення 
осей валів, що з’єднуються. 
Розглянемо одну з пружних муфт – муфту пружну втулково-
пальцьову (МПВП), яка набула широкого розповсюдження завдяки 
відносній простоті конструкції та зручності заміни пружних елементів. 
Муфта МПВП складається з двох дискових півмуфт, у одній 
з яких у конічних отворах закріплені з’єднувальні пальці з 
одягненими гофрованими гумовими втулками.  
Матеріал півмуфт – чавун СЧ21- 40, сталі 35 або 35 Л. 
Матеріал пальців – сталь 45.  
Муфти даного типа доцільно застосовувати при 
встановлюванні механізмів, що з’єднуються, на плитах (рамах) 
великої жорсткості. Окрім того, збирання механізмів необхідно 
проводити з високою точністю та використанням підкладок для 
забезпечення співвісності валів, що з’єднуються.  
Муфти МПВП нормалізовані в діапазоні моментів від 32 Нм 
до 15 кНм. 
Після вибору муфти МПВП за номінальним крутним 
моментом Т  і діаметром вала d  пальці перевіряють на згин, а гумові 
втулки – на зминання. 
Для перевірочного розрахунку вибраної муфти визначають 
розрахункове колове зусилля на пальці, Н: 
c
t Dz
T
F
2
 , 
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Рис. 9.2. Муфта пружна втулково-пальцьова (МПВП) 
де T  - крутний момент на валу, Нм; z  - число пальців; cD  - діаметр 
кола, на якому розташовані центри пальців, м. 
 ,5,0 dDDc   
де D  і d  визначаються за таблицями параметрів МПВП  
(ДСТ 2424-75). 
Пальці розраховуються на згин як консольні балочки. 
Напруження згину, МПа: 
 F
p
nt
F W
lF

'
,  
де pW  - полярний момент опору; для суцільного круглого перерізу: 
31,0 np dW  , 
де nd  - діаметр пальця, мм; пn ll 5,0
'   - розрахункова довжина 
пальця, мм;  F  - допустиме напруження згину, МПа; для пальців 
зі сталі   МПаF 90...80  [6]. 
Напруження зминання для гумових втулок, МПа: 
  ,зм
вп
t
зм ld
F
  
де tF  - колове зусилля на пальці, Н; вl  - довжина гумової втулки, мм; 
nd  - діаметр пальця, мм;  зм  - допустиме напруження зминання, 
МПа; для гумових втулок   МПазм 0,2...8,1  [6]. 
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